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Vorwort 













Die vorliegende Arbeit, die sich damit befaBt, den giinstigsten Gasturbinen- 
kreislauf fiir ein Frachtschiff zu ermitteln, wurde an der Eidgendéssischen 
Technischen Hochschule in Ziirich unter der persdénlichen Leitung von Herrn 
Prof. H. Quiby durchgefiihrt; seinen tiefen Kenntnissen und seiner standigen 
Unterstiitzung méchte ich an dieser Stelle meine Hochachtung zollen. Auch 
den Herren Prof. Dr. G. Hichelberg und Prof. Dr. J. Ackeret danke ich herzlich 
fir ihre Ratschlage. Mein Dank gilt auch Herrn Bernard Chaix fir seine 
stindige Ermunterung, diese Arbeit auszufiihren. 
Die schweizerischen Firmen, welche sich mit Gasturbinenproblemen befas- 
‘sen, haben mir viele Auskiinfte und Versuchsdaten zur Verfiigung gestellt; 
insbesondere méchte ich Herrn Dr. C. Keller, Herrn D. Schmidt und Herrn 
Dr. F.Salzmann von der Escher-Wyss AG., Zirich, Herrn Dr. P. de Haller 
und Herrn Dr. W. Traupel von der Gebriider Sulzer AG., Winterthur, Herrn 
Dir. C. Seippel von der AG. Brown-Boveri & Cie., Baden, ferner der Leitung 
der Maag-Zahnraider AG., Ziirich, bestens danken. 
Ferner versichere ich Captain A.G. Mumma, U.S. Navy, meiner Erkennt- 
lichkeit, ohne dessen Voraussicht und Unterstiitzung fiir das auslandische 
Unterrichtsprogramm der U.S. Navy diese Arbeit nicht hatte durchgefiihrt 
werden konnen. 





I. Einleitung 


1.1. Grundlagen 


Die intensive Entwicklung der Gasturbine in den letzten zehn Jahren hat 
ihren Wert fiir den Schiffsantrieb theoretisch bewiesen. Die einzigen heute 
mit Gasturbinen angetriebenen Schiffe sind mit umgebauten Flugzeugtrieb- 
werken ausgertistet. Es sollen aber in den kommenden drei bis fiinf Jahren 
einige Schiffsgasturbinenanlagen eingebaut werden. Durch die einfache Hand- 
habung, geringeres Gewicht, Einsparung an Raum, hodheren Wirkungsgrad 
und staindig zunehmende Zuverlassigkeit, die durch die Verbesserung der 
Werkstoffe erreichbar wird, wird der Erfolg der Gasturbine fiir den Schiffs- 
antrieb gesichert, besonders fiir Frachtschiffe, die meistens mit konstanter 
Geschwindigkeit fahren. Darum kann diese Untersuchung und dieser Entwurf 
als in Ubereinstimmung mit den neusten Fortschritten im Schiff bau betrachtet 
werden. Das Ziel dieser Dissertation besteht im Vergleich der offenen und 
geschlossenen Kreislaufe mit besonderer Berticksichtigung des Entwurfs der 
verschiedenen Teile einer geschlossenen Anlage fiir ein bestimmtes Frachtschiff. 


1.2. Arbeitseinteilung 
I. Hinleitung. 
II. Ein grundsatzhcher Vergleich zwischen offenem und geschlossenem Gas- 
turbinenkreislauf im Hinblick auf Gasvolumen, Gewicht und Raum- 
anspriiche. 
II. Untersuchung dieser Kreisliufe zur Festlegung der Anwendungsméglich- 
keiten auf Frachtschiffen. 
IV. Auswahl und Untersuchung des fiir ein C-3-Frachtschiff passenden Kreis- 
laufes. 
V. Anordnung der Maschinen im Schiff. 
VI. Teillast-Probleme. 


1.3. Die Wahl eines bestinimiten Schiffes 


Ks gibt fast unzahlige Formen der Anordnung bei Gasturbinenanlagen und 
sie werden erst durch das Anwendungsgebiet festgelegt. Es wurde ein Fracht- 
schiff Typus C-3 gewahlt, da die Betriebsanspriiche bei Frachtschiffen maBiger 
sind als bei Kriegsschiffen. Deshalb werden Gasturbinen wahrscheimlich zuerst 
in Frachtschiffen eingebaut werden. 


Die Hauptcharakteristiken des gewahlten Schiffes sind: 


Lange uber alles... 2 4 
GroBte Breite. . . . 2... 2) 2). eee 
Mittlerer Tiefganes 7. . . Se. 2 2 See eee 
Normale Wellenleistung ......... =. 98500 PS*) 
Maximale Wellenleistung. . . 9350 PS 
Fahrgeschwindigkeit bei 8500 PS he Abb. 1) 17,8 Knoten 
Bruttotonnengehalt (BRT)... ... . . . 7940 Tonnen 
Brennstoffladetahigkeit . ....... . . 1464 Tonnen 
Dieselélladefahigkeit. . . . . .... =... 105 Tonnen 


Das Schiff hat eine einzige Welle und die normale Wellenleistung wird 
sicher ausreichen, um eine Fahrgeschwindigkeit von 16,5 Knoten (Mindest- 
Sollwert nach Reederei-Voranschlag) bei einem mittleren Tiefgang von 8,31 m 
zu erreichen. 

Das Schiffist berechnet um vollgeladen, mit voller Ausriistung und Bestand- 
tcilen, bei einem mittleren Tiefgang von 8,73 m in Salzwasser, eine gesamte 
Wasserverdrangung von 17615 Tonnen zu haben (1 Tonne = 1016 kg). Dieses 
Gewicht teilt sich folgendermaBen auf: 





Leergewieht ..... ; 5088 
Totales iMeanienore f) ait 989, Kapaneat De ol 054 pe iteane 1635 
Trink-“und Kochwagser « «<< 2% < ai0. 0 1 ee orn 69 
Westilhertes Wasser... . < (08a). «G00 > ee ee 17 
ppeisewascer (Kessel). 2 | ee 229 
Mannschaft, Effekten, Vorrite .........2.2.2.2.. 50 
Allgemeine Fracht. ........4.2.+:4.4++.=... + 2 0s 
OUSEWMEhG . 6 6 ee 8 a tye) gee 12527 
Gesamte Wasserverdrangung | ©... .).)). sane 17615 


Die Kurven der Wellenleistungen in Funktion der Drehzahlen bei emem 
mittleren Tiefgang von 8,31_m sind auf Abb. 1 zu sehen. Diese Kurven sind 
aus Versuchen mit einem selbstgetriebenen Modell diescs Schiffes gewonnen 
worden, die fiir die ,,United States Maritime Commission“ durchgefthrt 
wurden. 


1.4. Wahl der Schraube 


Eines der umstrittenen Probleme im Gasturbinenentwurf ist das der 
Umsteuerung. Das Ergebnis vielfaltiger Forschungsarbeit und die tatsachliche 
Inbetriebnahme von Verstellpropellern laBt diese Methode als die am besten 


*) Alle Leistungen sind in englischen Pferdestarken gegeben. d.h. 1 PS = 76,04 kg m/s. 








geeignete zur Umsteuerung erscheinen. Um das Problem des Entwurfes einzu- 
schranken, wird angenommen, daB das gewahlte Schiff mit einem Verstell- 
propeller ausgertistet ist, der einen Spitzendurchmesser von 6,62 _m, eine 
Berechnungssteigung von 6,62 m und einen Nabendurchmesser von 27 Prozent 
des Spitzendurchmessers, oder 1,78 m aufweist. Die Kurven auf Abb. 1 werden 


Drehzahi/ min 
Wellenieistung in PS 


Abb. 1. Wellenleistung- und Dreh- 
zahikurven fiir ein C-3-Frachtschiff. 
Bei der vorgeschriebenen Leistung 
von 8500 WPS hat das Schiff eine 
Geschwindigkeit von 17,8 Knoten und 
die Schraube eine Tourenzahl von 


84 U. /m. 6 10 1S 20 
Geschwindigkeil in Knoten 





auch als fiir den Verstellpropeller giiltig angenonmmen. Es hat sich naimlich 
bei Versuchen der ,,U.S. Navy“ mit seefahrenden Schleppdampfern, welche 
mit gewohnlichen und mit Verstellpropellern ausgertistet waren, erwiesen, dab 
die Zunahme der Tourenzahl nicht beachtet zu werden braucht. 

Das ,,David Taylor Model Basin“ hat fiir ein geplantes zweiwelliges Schiff 
mit Verstellpropellern Kurven berechnet und gezeichnet. Die Schrauben- 
angaben sttitzen sich auf Versuche mit einem ,,Maritime Commission“-Ver- 
stellpropeller von 5,34 m und einer Berechnungssteigung von 4,8 m auf 70% 
des Radius. Die Leistungen wurden aus Versuchen an einem Modell des gleichen 
Typus abgeleitet. Die Kielspur- und Schubabziige ergaben sich aus Versuchen 
an einem anderen Modell desselben Typs. Das 1iBt eine dem tatsachlichen 
Verhalten nahekommende Schatzung solcher doppelwelligen Verstellpropeller- 
schiffe zu. Abb. 2 zeigt die Leistung eines dieser Verstellpropeller bei verschie- 
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Abb. 2. Leistung eines Verstellpropellers. Diese Abbildung zeigt die Leistung bei ver- 

schiedenen Schiffsgeschwindigkeiten, Schraubenstellungen (P/D) und Wellendrehzahlen. 

Das ‘“‘David Taylor Model Basin, Washington, D.C.”’ hat aus Versuchen an einem Schiffs- 
modell die Kurven berechnet und aufgezeichnet. 
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denen Schiffsgeschwindigkeiten, Schraubenstellungen und Wellendrehzahlen. 
Wenn die Schraubenstellung um 20% reduziert wird, also von P/D=1 auf 
P/D=0,80 bei konstanter Schiffsgeschwindigkeit, ergibt sich aus der Unter- 
suchung der Abb. 2 folgendes, wobei die prozentualen DrehzahlerhGhungen 
und Leistungssteigerungen auf den Wert P/D=1 bezogen sind: 


Drehzahl U./m Wellenleistung WPS 
Knoten P/D=1 P/D=0,80 Erhéhung P/D=1 P/D=0,80 Erhéhung 
% % 
< 70,2 83 18,3 50,6 51 0,79 
10 137 162 18,3 372 as) 0,81 
14 185 219 18,3 902 912 1,1 
18 236 279 18,3 1919 1937 0,94 
22 287,5 340 18,3 ools oDoO Os 7h 
26 340 402,5 18,3 5769 5800 0,54 


Das besagt, da eine Verminderung der Schiffsgeschwindigkeit von 18 Kno- 
ten auf 14 Knoten durch eine Verminderung der Wellendrehzahl von 236 auf 
185 bei konstanter Schraubenstellung (P/D=1) méglich ware. Diese Anderung 
vermindert die Wellenleistung um 53,2% von 1919 PS auf 902 PS. Die gleiche 
Verminderung der Schiffsgeschwindigkeit ware auch durch eine Verminderung 
der Wellendrehzahl von 279 auf 219 bei einer konstanten Schraubenstellung 
von P/D=0,80 moglich. Die Wellenleistung wiirde sich in diesem Fall um 
52.9% verdndern, das heiBt von 1937 PS auf 912 PS abnehmen. Ks ist auch 
moéglich, die Verminderung der Geschwindigkeit von 18 auf 14 Knoten, bei 
konstanten Drehzahlen, durch eine Anderung der Schraubstellung von | 
ft aut P/D=0,727 zu erreichen. In diesem Fall vermindert sich die 
Wellenleistung um 51,7%, das hei®t von 1919 PS auf 928 PS, welcher Wert 
um 1,2% groBer ist, als bei konstanten Schraubenstellungen. Daraus ersieht 
man, dal} dieselben Drehzahlen beibehalten werden konnen, ohne merkbaren 
Verlust an Wellenleistung. Ferner ersieht man, daf} der Verstellpropeller der 
Nutzturbine erlaubt, sich dem jeweiligen Enthalpiegefille anzupassen und 
damit eine optimale Drehzahl zu erhalten. Besonders bei einem geschlossenen 
Kreislauf, welcher ein konstantes Enthalpiegefille bei allen Lasten aufweist, 
wird die Erhéhung des Gesamtwirkungsgrades mit konstanter Turbinendreh- 
zahl relativ gr6Ber als die Erhohung der Wellenleistung fiir einen Verstell- 
propeller im Vergleich zu einem gewohnlichen Propeller. 

Versuche wurden auch auf seefahrenden Schleppdampfern durchgefiihrt, 
die mit Verstellpropellern ausgertistet waren; und zwar gelang die Verstellung 
in der minimalen Zeit von sieben Sekunden. Das Verstellen der groBen Schiffs- 
schrauben wird, wegen des hdheren Widerstandes, mehr Zeit in Anspruch 
nehmen; so da bei den geschatzten Tourenzahlen die Zeit von der extremen 
Vorlauf- in die extreme Riicklaufstellung (maximale Bremskraft) auf 12—15 


su 


Sekunden geschatzt werden kann. Ferner hat er gegenttber dem gewohnlichen 
Propeller eme doppelt so groBe Bremskraft, weil die Rtickwartsturbine, im 
Fall des gewohnlichen Propellers, nur ungefahr die halbe Leistung liefern kann. 

Der Verstellpropeller hat den weiteren Vorteil, dab, wenn nétig, die Anlage 
in emem vorgegebenen Tourenzahlhereich laufen kann. So ist es méglich, ohne 
Wirkungsgradverlust, die kritischen Drehzahlen in bezug auf Quer- und Tor- 
sionsschwingungen zu vermeiden. Natitirlich werden die Maschinen so berechnet, 
daB eventuelle kritische Drehzahlen auBerhalb des Betriebsbereiches bleiben. 


1.5. Wahl des Kreislaufes und der Einheiten 


Wie friiher erwaihnt, sind die Anordnungsmoglichkeiten von GT-Kreis- 
laufen fast ungezahlte. Um diese Untersuchung abzugrenzen, werden nur 
ausgewihlte offene und geschlossene Kreisliufe untersucht. Diese zwei Arten 
von Kreislaiufen werden in den folgenden Abschnitten cingehender untersucht 
werden. 

Ks sollen ferner in dieser Arbeit nur Axialkompressoren vorgesehen werden. 
Diese Maschinen sind heutzutage leistungsfahiger und zuverlassiger als Aggre- 
gate eines anderen Typs; sie sind am besten fiir den Schiftsbetrieb geeignet, 
wo groke Leistungen verlangt werden. 


II. Grundsitzlicher Vergleich der Gasturbinenanlagen im Hinblick auf 


Gasvolumen, Gewicht und Raum 


2.1. Symbole 


Die folgenden Symbole kommen in Abschnitt IT vor, und gelten auch fiir 
die folgenden Abschnitte: 


S  Warmeaustauschflache (m7?) 

G  DurchflieBende Menge (kg/s) 

P  Leistung (PS) 

W* Spezifische Luftmenge (kg/PS h) 

J __ Arbeitsverhaltnis, Verhaltnis der Nutzleistung zur Turbinenleistung 
d, Kamindurchmesser (m) 

d, Eimlaufdurchmesser des Luftschachtes (m) 

t, Abgastemperatur (°C) 

t, Eintrittstemperatur (°C) 

P, Druckverhialtnis, Verhiltnis des Maximaldruckes zum Eintrittsdruck 





w Gasgeschwindigkeit (m/s) 
Spezifisches Gewicht (kg/m?) 

7  Kreislauf-Wirkungsgrad 

nr Wirksamkeit des Warmeaustauschers 


a 


2.2. Der offene Kreislauf 


A. Der gewahlite Kreislauf 


Die wichtigste Entscheidung beim Entwurf einer Gasturbinenanlage besteht 
in der Wahl des Kreislaufes, der Art der Umsteuerung, der Regulierung usw. 
Man mu jedes dieser Probleme je nach Wichtigkeit betrachten. Dieser 
Abschnitt wird den offenen und den geschlossenen Kreislauf im Hinblick auf 
Gewicht und Raum untersuchen. Alle Berechnungen gehen aus von der maxi- 
malen Berechnungs-Leistung von 9350 PS, die 10% h6éher als die normale 
Leistung ist. 

Fiir ein Frachtschiff, welches meistens mit Vollast fahrt, verspricht eine 
Doppelturbinenanlage zufriedenstellend zu sein. 

Fir eine GT mit offenem Kreislauf, bestehend aus 2 Turbinen, 2 Kom- 
pressoren, Zwischenkihlung, Zwischenverbrennung und Rekuperation, erhalt 
man aus den Kurven von Sdéderberg und Smith [1] *) folgende Resultate, wobei 
die Temperatur vor den Turbinen 650°C betragt: 


Py ae J = 40% 
n S800 ti, = 270°C 
W* = 16,33kg/PSh t, _= 21°C 


! 


Diese Resultate stammen aus Versuchen mit einer Anlage, welche mit 
Lysholm-Kompressoren ausgeriistet war; fiir Vergleichszwecke k6nnen die 
Werte trotzdem zugezogen werden. 

Da die maximale, berechnete Wellenleistung 9350 PS betragt, ergibt sich 
die Luftmenge einfach zu: 


G = 16,33-9350 = 152800 kg/h = 42,5 kg/s 


B. Berechnung des Kamindurchmessers 


Fiir die Berechnung des Kaminquerschnittes kann man aus Erfahrung eine 
mittlere Stromungsgeschwindigkeit von 15 m/s annehmen. 


deca: 
a YY (1) 





*) Ziffern in eckigen Klammern verweisen auf das Literaturverzeichnis. 
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Mit G=42,4 kg/s und ¢,,=270°C wird 


d 442 ae 2 
a" Vawy Valo, (2) 


Da das Verhaltnis zwischen Austrittsvolumen und Ansaugvolumen bei der 
offenen Gasturbinenanlage ungefahr zwei ist, erwartet man, dai der Kinlauf- 
querschnitt dem Austrittsquerschnitt gegeniiber zweimal kleiner wird fir 
dieselbe Gasgeschwindigkeit. 

Da die Sauggeschwindigkeit einer Gasturbinenanlage gréBer als die Aus- 
trittsgeschwindigkeit ist, wird der EKilaufquerschnitt ca. 25% des Austritts- 
querschnittes ausmachen, so dai der Einlaufquerschnitt eines offenen Kreis- 
laufes ungefahr gleich ist wie der einer entsprechenden Dampfanlage. Vor- 
sichtig berechnet und mit G=+42,4 kg/s (gleich der Austrittsmenge), t, =21°C 
und w=25 m/s (angenommene Sauggeschwindigkeit) erhalt man: 


meds AO 
= — : —_— «= > 
d, Vas 116 1,362 m (3) 


Die Ansaugluft kann einfach durch Deckleitungen von den Kompressoren 
eingesaugt werden. Die Gase gehen durch ein gewohnliches Kamin ab, das auf 
einem Schiff des Types C-3 ungeféhr 15 m lang wiirde. Wenn man aber die 
verschiedenen Schalldampfer und Versteifungen in Betracht zieht, mu der 
innere Kamindurchmesser um ungefahr 15° von 2,38 auf 2,7 m erhoht werden. 
Fiir die Berechnung des auberen Kanmindurchmessers miissen die Isoherung 
und die Stromlinienform berticksichtigt werden. 








C. Ungefahre Berechnung des Anlagegewichtes 


Ks ist schwierig, am Anfang des Entwurfs, das Anlagegewicht genau zu 
berechnen. Die Formel von Séderberg und Smith [1] fiir einen offenen Kreis- 
lauf gilt nur angendhert. 


Anlagegewicht in kg/PS = 


0,9 bis 1,4 0,9 bis 2,7 (1—J) S 0,9 





Es wird dabei angenommen, dai die Turbinen im ganzen zwischen 0,9 und 
1,4 kg pro Turbinen-PS wiegen, die Kompressoren zwischen 0,9 und 2,7 kg 
pro Kompressoren-PS, der Rekuperator von 4,9 bis 7,9 kg/m? Heizflache; 
Verbrennungsraum, Zwischenkiihler, verschiedene Rohrleitungen, [solierungen 
und Hilfsmaschinen sollten nicht mehr als 0,9 kg pro Turbinen-PS wiegen. 
Abb. 14 des erwahnten Aufsatzes zeigt den Einflu®B der Warmetauschflache 
auf den Wirkungsgrad und gibt einen Wert von 
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iy Saisie i fir y, = 0,75. 














PS 
1,4 0,6 4,94+7,9 . 9 
° =e > ° ? y) y) E : 5 = 
Gewicht 0.4 + 2,7 0.4 5 0,13 + 0.4 10,6 kg/PS (5) 
: 9350-10,6 
Totales Anlagegewicht = ange 109 Tonnen (907 kg = 1 Schiffstonne) (6) 


Dieses Gewicht stimmt mit der Faustregel tiberein, die besagt, daB die 
relativen Abmessungen zweier 4hnlicher Anlagen im umgekehrten Verhaltnis 
zueinander stehen wie ihre spezifischen Leistungen. Als spezifische Leistung 
bezeichnet man dabei die Nutzleistung pro Volumeneinheit des Arbeitsmittels. 

Insofern der offene Gasturbinen-Kreislauf bei einem tiefsten Druck von 
einer Atmosphire arbeitet, mit Luft als Arbeitsstoff, ist das spezifische 
Volumen der durchstr6menden Luft meistens konstant und gleich 0,86 m3/kg. 
In einer Dampfanlage ist der tiefste Kreislaufdruck ungefahr 0,084 ata im 
Kondensator, wo das spezifische Volumen cirka 17,5 m3/kg ist. Da der Luft- 
verbrauch eines offenen Gasturbinenkreislaufs zu ungefaihr 16,33 kg pro PS 
anzunehmen ist, erhalten wir eine spezifische Nutzleistung, wie oben definiert, 
von 0,0711 PS/m%. Der Wasserverbrauch eines modernen Frachtschiffes kann 
zu 3,5 kg/PS Stunde angenommen werden, die spezifische Nutzleistung wird 
dann 0,0164 PS/m3. Damit wird das Verhaltnis der spezifischen Leistungen 
gleich zirka 4,3. 

Die Gasturbinenanlage umfaft auBer der Turbine einen Kompressor mit 
ungefahr gleichen Abmessungen, so dai das Verhaltnis auf ungefahr 1,72 
(J-4,3) sinkt. Wenn man annimmt, dal die Gewichte ahnlicher Maschinen 
den Abmessungen proportional sind und das entsprechende Maschinengewicht 
eines C-3-Frachtschiffes 36 Tonnen betrigt, bekommen wir allein fiir die Gas- 
turbinen ein Gewicht von 21 Tonnen. Dieses Gewicht stimmt ungefaihr mit 
der ersten Zahl der Formel von Séderberg und Smith iiberein, wenn die untere 
Grenze des Turbinengewichtes angenommen wird. Mit beiden Methoden zeigt 
sich, daB das Gewicht der Gasturbinenanlage 30% kleiner als das der ent- 
sprechenden Dampfanlage sein kann. 

Wenn man die Kessel, Kondensatoren, Rohrleitungen und Hilfsmaschinen 
der Dampfanlage mit dem Verbrennungsraum, Rekuperatoren, Zwischen- 
kithler, Rohrleitungen und Hilfsmaschinen der Gasturbinenanlage vergleicht, 
sehen wir, da das totale Gewicht der Gasturbinenanlage noch giinstiger wird. 
Es ist aber noch unbestimmt, welches das optimale Ma und Gewicht des 
Rekuperators ist und die Erfahrung hat gezeigt, dais die Rohrverbindungen 
und Leitungen cer Gasturbinenanlage viel schwerer werden als erwartet. 
Trotzdem kann man vorsichtig schaitzen, daB fiir ein Frachtschiff die offene 
rasturbinenanlage um wenigstens 25° leichter und kleiner als eine entspre- 
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chende Dampfturbinenanlage ware. Das schleBt natiirlich experimentelle 
Dampfkraftanlagen wie z.B. die neuste, britische, leichte Dampfanlage mit 
nur 6,5 kg/PS aus und bezieht sich nur auf konventionelle Einrichtungen. 


D. Raumanspriiche 


Auf Grund der Tonnagegesetze spielen die Raumanspriiche der Anlagen 
bei Frachtschiffen keine wichtige Rolle. Um geniigend Raum fiir die Antriebs- 
maschinen zu erhalten, erlauben die Vorschriften einen Abzug von 32% von 
der Bruttotonnage, solange der eigentliche Maschinenraum 13° des gesamten 
Rauminhaltes ausmacht. Die so berechnete Nettotonnage bildet die Grundlage 
fiir Steuereinschatzung, Berechnung der Kanal- und Hafen-, sowie sonstigen 
Gebthren. Fir den Schiffsbesitzer ist es nun wichtig, den Abzug vornehmen 
zu diirfen und damit wird der erlaubte Raumanspruch fiir die Maschinen zu 
mindestens 13% des Bruttorauminhaltes, unabhangig davon, ob die Maschinen 
den erlaubten Raumanspruch voll ausnutzen. Es kann wohl sein, daB es bei 
der EKinfiihrung des Gasturbinenantriebes wegen der kleineren Raumanspriiche 
eine Anderung dieser Vorschriften geben wird. 

Kine verniinftige Schaétzung der Raumanspriiche einer offenen Kreislauf- 
Gasturbinenanlage [1] gibt 0,28 m* pro Turbinen-PS. In diesem Fall, da die 
maximale Wellenleistung 9350 PS ist und das Arbeitsverhaltnis 0,40, wird 
die Turbinenleistung 23400 PS sein, so daf der Raumanspruch ungefahr 
655 m3 ist. Mit emem Totalgewicht von 7940 Tonnen fiir das gewahlte Schiff 
wird sich die Raumerlaubnis von 13% fiir Antriebsmaschinen auf 2900 m$ 
belaufen. (Gestiitzt auf das ,,Moorsom-System“, das sagt, 2,83 m3 gleich einer 
Tonne.) Der erlaubte Raum ist also viermal groBer als notwendig; es kann 
aber sein, daB die Rohrleitungen und Hilfsmaschinen grofer als erwartet 
werden, und damit die obige Berechnung ungiinstiger wird. Auf jeden Fall ist 
Raum genug vorhanden. 


2.3. Der geschlossene Kreislauf 


Der hervorragende Vorteil des geschlossenen Kreislaufes ist em hoherer 
Wirkungsgrad bei Teillast. Das wird durch die Anderung der Kreislaufdichte 
ermoglicht, welche alle anderen Zustéinde wie Temperatur, Strémungs- 
geschwindigkeit usw. konstant ]4Bt. Ferner wird die groBe Menge Verbren- 
nungsluft, die beim offenen Kreislauf verbraucht wird, hier nicht n6tig, so 
daB der geschlossene Kreislauf ungefahr dieselbe Menge Verbrennungsluft und 
auch dieselbe Menge Abgas wie eine entsprechende Dampfanlage verarbeitet. 
Die Kamine werden die gleichen Verhialtnisse wie bei Dampfanlagen aufweisen. 

Das Gewicht der Anlage hangt sehr stark von den Warmeaustauschflachen 
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| ab. Wie Keller [2] angibt, ist ein Gewicht von 18 kg/Wellen-PS ein Durch- 
| schnittswert fiir eine geschlossene Schiffsanlage, welche entweder einen Ver- 
: stellpropeller oder einen elektrischen Antrieb aufweist. Im Gewicht sind Tur- 
_ binen, Kompressoren, Zwischenktihler, zweistufige Lufterhitzer, Warmeaus- 
' tauscher, Aufladegruppe und Zahnrader inbegriffen. Fiir eine geschlossene 
Anlage von 9350 PS betragt das Totalgewicht somit ungefaihr 185 Tonnen 
verglichen mit 184 Tonnen bei der offenen Anlage, wo 75 Tonnen fiir Zahn- 
rader im Gewicht inbegriffen sind (im Abschnitt 2.2.C gezeigt) und ungefahr 
369 Tonnen fiir eine Dampfanlage (siehe untere Tabelle). 

Maschinengewichtsverteilung eines C-3-Frachtschiffes: 


a Hauptourpinen. .... =. =. £35 
| Getmbe. ......... £480 
Schmierdlsystem . ..... 15 
| Hauptkondensator . a wee 
| Dampf- und Abgasleitungen. 28 
Hauptkessel. ....... 120 
Ieouetwne . 24. . .... +210 
Hilfsmaschinen. . . .... S54 


369 Tonnen 


Wie Keller weiter angibt, sind die Raumanspriiche fiir eine typische Schiffs- 
anlage ungefahr 0,068 m3/W PS oder, bei einem C-3-Frachtschiff total 645 m°. 
Das stimmt fast mit den Raumanspriichen der offenen Kreislaufanlage in 
Abschnitt 2.2. D tiberein. 


2.4. Kaminberechnung 


Wie in der Entropietafel eingetragen, wird die Luftmenge, welche fir die 

theoretische Verbrennung nétig ist, 0,49 mol/kg Brennstoff oder 14,2 kg Luft 

_ pro kg Brennstoff sein. Wenn man 15% Luftiiberschu8 annimmt, wird die 
Abgasmenge in einer 9350 PS Dampfanlage, die 0,273 kg Brennstoff pro 
Wellen-PS pro Stunde verbraucht, wie folgt werden: 





14,2-1,15-9350- 0,273 


leas 3600. 





— Who Kg/s 


Wenn man Gleichung (1) mit w=15 m/s und ¢,=270°C anwendet, ist der 
Kamindurchmesser fiir die Dampfanlage: 


4-11,6 
f= ete od 
: a al 





ts a 
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Da die Breite eines C-3-Frachtschiffes 21,7 m betragt, diirfte der Kamin- 
durchmesser der Dampf- und der geschlossenen G7'-Anlagen 5,7°% der Breite 
ausmachen. Dagegen ist der Kamindurchmesser der offenen Anlage 2,39 
oder 11% der Schiffsbreite. Diese berechneten Durchmesser gelten fiir den 
inneren Kamin und man mu8 ungefahr noch 30% dazurechnen fiir Isolierung, 
Schalldampfer usw. Wie aus den Kurven in Abb. 3 ersichtlich, braucht die 


e-8s 


Janerer Kaming—dg 
Schitfsoreite — B, 





Wellen PS. 


Abb. 3. Kamindurchmesser (d,) und Schiffsbreite (6,) in m, als Funktion der Wellen- 

leistung. Die B,-Werte wurden von einer Rethe von Frachtschiffen abgcleitet und die 

d,-Werte berechnet. Im gewéhnlichen Leistungsbereich fiir Frachtschiffe ist der B,/d,- 
Wert fiir den offenen wie fiir den geschlossenen Kreislauf annehmbar. 


offene Anlage einen zweimal gréBeren Kamindurchmesser als die Dampf- und 
die geschlossene G7T'-Anlage. Die Kurven zeigen, daB fir Frachtschiffe bis 
15000 PS der Kamindurchmesser von der Schiffsbreite nicht begrenzt ist. Es 
darf aber nicht vergessen werden, dab eine offene G7'-Anlage einen groeren 
Ausgangsquerschnitt als die geschlossene @7'-Anlage erfordert. 

Bei Kriegsschiffen, die groBe Leistung und eine kleine Breite aufweisen, 
bildet die offene Anlage ein schweres Problem. Zum Beispiel braucht ein 
Zerstorer von 70000 PS mit einer Durchschnittsbreite von 11 m einen Inneren 
Kamindurchmesser von 6,6 m. Wenn man die Isolierung, Platten und 4uBeren 
Kaminanspriiche beriicksichtigt, sicht man, daB die offene Anlage einen 
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Kamindurchmesser benotigt, welcher fast der Schiffsbreite gleichkommt. Das 
Schiff wire deshalb sehr verwundbar. 

Wo die Frage der Verwundbarkeit nicht so wichtig ist, wie z. B. bei Passa- 
gierschiffen, konnte das Abgas durch mehrere Kamine abziehen. 


2.9. Zusammenfassung 


Die vorstehenden Ausfiihrungen zeigen, daB es moglich ist, eine Gastur- 
binenanlage zu berechnen und einzurichten, die den Raum- und Gewichts- 
Ansprichen eines C-3-Frachtschiffes geniigen. Einen Nachteil der offenen 
Anlagen bilden die gréBeren Ein- und AuslaBquerschnitte. Doch bleiben diese 
in annehmbaren Grenzen, da es bei Frachtschiffen keinen groBen Nachteil 
bedeutet, wenn der Kamindurchmesser 20% der Schiffsbreite erreicht. 

Die Gewichte der offenen und geschlossenen G7-Anlage sind in erster 
Naherung einander gleich; sie kénnen bis tiber 30° geringer werden als die 
einer entsprechenden Dampfanlage. Die offene Anlage hat ein Durchschnitts- 
gewicht von 19,6 kg pro PS, die geschlossene von 18,2 kg pro PS und die 
Dampfanlage ein solches von 35 kg pro PS. 

Der Raumbedarf ist bisher noch am wenigsten genau abgeschatzt und 
bedarf noch eingehender Betrachtung. Man kann aber vorsichtigerweise sagen, 
daB der offene Kreislauf mit Zwischenerhitzung, Zwischenkiihlung und 
Warmeaustausch ungefaihr dasselbe Volumen wie der geschlossene Kreislauf 
braucht und da in beiden Fallen dieses Volumen 25% kleiner als bei einer 
entsprechenden Dampfanlage sein kann. Es wire vielleicht méglich durch die 
Berechnung und Konstruktion eines leistungsfahigeren Lufterhitzers beim 
geschlossenen Kreislauf die Raumanspriiche zu vermindern, wobei ein Vorteil 
liber den offenen Kreislauf erzielt wiirde. 


II. Untersuchung der Kreislaiufe 


3.1. Symbole 


Durchmesser (mm) 

Totale adiabatische Enthalpieinderung (kcal/kg oder m) 

Enthalpie (kcal/mol) 

Enthalpie (kcal/kg) 

Molekulargewicht (kg/mol) 

Warme-Energie (kcal/mol oder kcal/kg) oder Str6mungsvolumen (m3/s) 
Absolute Temperatur (° K) 

Temperatur (°C) 


ny See 
q 
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Y=D,/D, Durchmesser-Verhaltnis 





C Absolute Strémungsgeschwindigkeit (m/s oder dimensionslos) 

w Relative Stromungsgeschwindigkeit (m/s oder dimensionslos) 

g Erdbeschleunigung (9,81 m/s?) 

l Radiale Schaufellange (mm) 

7 Radius (mm) 

U Umfangsgeschwindigkeit (m/s) 

Z Stufenzahl 

n Gesamtwirkungsgrad 

RP Brennkammerwirkungsgrad 

Nic Thermodynamiuscher Wirkungsgrad des Kompressors 

nr Thermodynamischer Wirkungsgrad der Turbine 

Nap Mechanischer Wirkungsgrad des Kompressors 

nur Mechanischer Wirkungsgrad der Turbine 

Ap Druckanderung pro Stufe (kg/m?) 

p Kinematischer Reaktionsgrad (die Umfangskomponente der mit 
leren relativen Geschwindigkeit durch die Umfangsgeschwindigket 

Ta Ablenkungskoeffizient (c,,, —¢,.)/u 

a <s Durchsatz-Koeffizient 

had Ap : : 
=e =—2 Druckzahl (wo p eine miittlere Dichte ist) 
a fF 

KR Korrektur-Faktor der Schaufelverluste. Gibt den EinfluB der Rand 
und Spalteffekte auf die Stromung an. Mu experimentell bestimm 
werden. 

Indices: 

T+ funoine 


kk Kompressor 

B Brennkanimer 

nm ander Nabe 

m im mittleren Durchmesser 
s an der Spitze 

1 Schaufel-Eimtritt 

2 Schaufel-Austritt 


Kreislauf (siehe Abb. 5): 


1 Niederdruck-Kompressor, Eintritt 
2 Niederdruck-Kompressor, Austritt 
3 Hochdruck-Kompressor, Eintritt 
4 Hochdruck-Kompressor, Austritt 
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Hochdruck-Turbine, Eintritt 
Hochdruck-Turbine, Austritt 
Niederdruck-Turbine, Eintritt 
Niederdruck-Turbine, Austritt 
Warmeaustauscher-Austritt (kalte Seite) 
10 Warmeaustauscher-Austritt (heiBe Seite) 


oorrI an a 














ufterhitzer-K reislaufpunkte (siehe Abb. 7): 

A Verbrennungsraum 

B Austritt aus den Rohrbiindein 

C  Gasaustritt, Kamin 

D_ Lufteintritt 

KH Austritt aus Vorwarmer (kalte Seite) 


3.2. Anordnung einer offenen Kreislaufanlage 


Bei der Wahl einer Maschinenanordnung fiir eine Marineanlage miissen 
riele Gesichtspunkte beriicksichtigt werden. Neben den allgemeinen Anfor- 
derungen in bezug auf Betriebssicherheit und Mandévrierfaihigkeit spielt bei 
ler 7 W ahl eines G7'-Kreislaufes die Betriebsart eine grobe Rolle. Im Falle eines 
Fy Se ites, welches waihrend 75°, der Betriebsdauer auf Vollast fahrt, ist 
hoher Teillastwirkungsgrad nicht von so ausschlaggebender Bedeutung wie 
bei einem Kriegsschiff, wo nur wiihrend ca. 3°, der Betriebsdauer auf Vollast 
gefahren wird. Obwohl bei Frachtschiffen ein hoher Teillast-Wirkungsgrad 
kein Haupterfordernis bildet, ist es unbedingt notwendig, dai das Schiff im 
Hafen leicht man6vrierbar bleibt, wie auch fir Wesondere Zwecke, z.B. 
Konvoifahrten. 
Ks ist fiir ein gegebenes Schiff moglich, aus der Vielfalt der Kreislauf- 
anordnungen eine bestimmte Wahl zu treffen, und zwar auf Grund folgender 
Ubcrlegungen. 
a) Wie in Abschnitt I gezeigt, bedingt der Luftverbrauch eines 9350 PS 
_ Schiffes einen schr grofen Kaminquerschnitt. Deshalb sollte ein Kreislauf mit 
niedrigem Luftverbrauch gewihlt werden. Hierzu wird eine Zwischenver- 
brennung vorgesehen, da sich diese Anordnung als das zweckmaBigste Mittel 
zur Herabsetzung des Luftverbrauches erwiesen hat. Da nun in einer Schiffs- 
a eee sehr leicht Kiithlwasscr zu beschaffen ist, kann neben der Zwischen- 
verbrennung auch noch Zwischenkiihlung vorgesehen werden; letztere Mab- 
-nahme erweist sich als etwas weniger wirksam, aber dafiir als viel einfacher in 
der Anwendung. Zwischenverbrennung und Zwischenkiihlung wird am vor- 
teilhaftesten zusammen mit Rekuperation angewandt, weshalb auch der 
gewahlte Kreislauf mit diesen drei Mitteln arbeitet. 


2) 













b) Der Kreislauf muB imstande sein, die Last rasch zu andern ohne Tur- 
bmen, Warmeaustauscher und Kompressoren zu sehr zu _ beanspruchen. 
Beschleunigungs- und Verzégerungsvermégen werden bei unabhangigen Nutz- 
turbinen am gr6Bten, weil sich die Kompressorendrehzahl unabhiangig von 
denjenigen der Nutzturbine einstellen wird. Eine solche Anordnung ist vom 
Standpunkt der Manovrierfihigkeit als giinstig zu beurteilen. Bei den heute 
zuldissigen ‘Turbinentemperaturen sind die Kompressionsleistungen immer 
noch gréBer als die Nutzleistungen; thermodynamisch erhalt man den besseren 
ProzeB, wenn die Kompressionsleistung durch den Niederdrueckteil der Expan- 
sion aufgebracht wird. Dazu bendtigt man weniger Warmeleistung der Zwi- 
schenbrennkammer und erhalt zudem noch niedrigere Austrittstemperaturen; 
dies bewirkt in der Folge einen besseren Teillast- und Vollastwirkungsgrad. 





Abb. 4a. Thermodynamische Moéglich- 
keiten des offenen Kreislaufes 





Abb. 4. Anordnung des offenen Kreislaufes. aaa = HD-Nutzturbine = Zwischenver- 

Bezeichnungen wie folgt: AK, = ND-Kom- brennung auf 650°C 

pressor; AK, = HD-Kompressor; 7, = HD- bbb = ND-Nutzturbine = Zwischenver- 

Turbine; 7,=ND-Turbine; R= Rekupera- brennung auf 650°C 

tor; 6, und B, = Verbrennungskammern; cece = ND-Nutzturbine = Zwischenver- 
ZE = Zwischenkihler brennung auf weniger als 650°C 


Die offene Anlage, die Zwischenverbrennung aufweisen sollte um die Luft- 
durchsatzmenge zu reduzieren, muB eine HD-Nutzturbine anwenden, um den 
besten thermodynamischen Kreislauf und Wirkungsgrad zu erreichen (ProzeB 
aaa in Abb. 4a). Wenn eine ND-Nutzturbine angewendet werden sollte (ProzeB 
bbb in Abb. 4a), wiirde ihre Austrittstemperatur hoher sein als die der HD- 
Turbine. Dies ist dadurch bedingt, daB bei den heutigen zulassigen Tempera- 
turen die Kompressionsleistung groBer als die Nutzleistung ist. Natiirlich 
kénnten weniger hohe Zwischenverbrennungstemperaturen vorgesehen werden, 
um eine niedrigere ND-Turbinenaustrittstemperatur (ProzeB ccc in Abb. 4a) 
zu erreichen. Dies wiirde aber nicht nur den Luftbedarf vergréBern, sondern 
auch den Gesamtwirkungsgrad vermindern, weil das jeweilige Enthalpiegefalle 
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der Nutzturbine kleiner wiirde. Wenn nun eine unabhingige Nutzturbine in 
einer offenen Anlage gewiinscht wird, so mu die HD-Turbine die Leistung 
liefern. 

Der Hauptnachteil, wenn man die Kompressoren durch die ND-Turbine 
antreibt und die Nutzleistung der HD-Turbine entnimmt, besteht in der 
Gefahr, bei zu kleiner Teillast die Pumpgrenze des Kompressors zu erreichen. 
Als Beispiel fiir die Pumpgefahr sei der Fall einer Propellerverstellung ange- 
fiihrt; es ist dazu allgemein notwendig, die Maschinen zeitweilig zu entlasten, 
wobei dann das Pumpgebiet vermieden werden mu. In einem Fall [3] war 
die Pumpegrenze bei ungefaéhr 80% Nenndrehzahl erreicht, was ungefahr 50% 
der Vollast entspricht. Im vorliegenden Entwurf, wo ein Verstellpropeller 

| gewahlt wurde, ist das Problem nicht so gro, da jede weitere Verminderung 

| der Fahrgeschwindigkeit und jede Mandévrierung unter 50° Vollast durch 

| Schraubenverstellung ausgefiihrt wird. Diese Regulierung entspricht einem 

| schlechteren Wirkungsgrad, weil die Eintrittstemperatur niedriger ist. Aber in 

einem Frachtschiff, das meistens mit Vollast fahrt, ist der Vollastwirkungsgrad 
wichtiger als der Teillastwirkungsgrad. 

c) Man mu8 einen Kompromi’ schlieBen zwischen den sekundiaren Anfor- 
derungen wie leichter Betrieb, minimaler Raum und Gewicht, niedrige Unter- 
halt- und Betriebskosten und gute Reparaturméglichkeiten und den Haupt- 

_ erfordernissen wie sie unter a) und b) dargelegt wurden. 

Wenn man diese Erfordernisse in Betracht zieht, bleibt der offene Kreislauf 

mit Hochdrucknutzturbine und ND-Turbinenantrieb der Kompressoren, unter 
| Verwendung von Wirmeaustausch, Zwischenverbrennung und Zwischenktih- 
| lung am vorteilhaftesten fiir dieses Schiff. Eine schematische Skizze des 
| gewahlten Kreislaufes ist in Abb. 5 gezeigt. 
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Abb. 5. Entropiediagramm der offenen und geschlossenen Anlagen 


3.3. Charakteristiken des offenen Kreislaufes 


Die folgenden Werte sind fiir die gewiihlte offene Anlage eingesetzt worden: — 





Kintrittstemperatur der Konipressoren (¢;=7,) - . 2. ee 20° € 
Kintrittstemperatur der HD-Turbine (i--—1-) 72 ee 650° Cie! 
Drackverhaltnis (Py)... 2a eee Z 
Wirksamkeit des Warmeaustauschers (y,). . .......: % 0,75) 
Thermodynamischer Wirkungsgrad des Kompressors (n;-) . . . 0,86 
Thermodynamischer Wirkungsgrad der Turbine (v7) . . . . . 0,90 


Mechanischer Wirkungsgrad des Kompressors und der Turbine 


(Narr = Nut) ey Sa ee eee Poe a. eet, ee! 0,98 
Thermodynamischer Wirkungsgrad der Brennkammer (yp) . . 0,98 
Nutzarbeit an der Welle. . . ......2.2.2.2.2.... ~. eq 


Mit diesen Annahmen wurde der Kreislauf auf der Entropie-Tafel einge- 
zeichnet, wie in Abb. 5 zu sehen ist. 


Abb. 6. Anordnung des 
geschlossenen Kreislaufes. 
Bezeichnungen wie in 
Abb. 4 mit folgenden Zu- 
satzen: A = Vorkuhler 
und # = Lufterhitzer 





Bei der Berechnung der verschiedenen Punkte wurde angenommen, dak 
der Kreislauf mit einem Mol Luft beginnt und mit einem Mol Rauchgas endet. 
Der so entstandene Fehler betragt weniger als 1%. 


ND Komp. HD Komp. HD Turbine ND Turbine 


Eintrittsdruck ata 1,0 (7) /s i 3,06 
Eintrittstemperatur °C 20 20 650 650 
Eintrittsvol. m3/s By). 1231 14,5 33,0 
Austrittsdruck ata (7) /2 7 3,06 i | 
Austrittstemperatur °C 130 130 492 443 
Austrittsvol. m?3/s 16,7 6,3 2735 78,5 
Enthalpiedifferenz Had keal/kg 23,2 Zoo 46,6 62,0 
Luftdurchsatz kg/s (G) 37,4 37,4 37,4 37,4 
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Vorstehende Tabelle gibt eine Ubersicht der Werte des offenen Kreislaufes, 
is dem Entropiediagramm gewonnen wurden. 
Der Gesamtwirkungsgrad der Anlage wurde wie folgt bestimmt: 


] 





a= ' YAK = 33,8% (7) 
pee erate) Gs %4)| a 


Als Arbeitsverhaltnis ergab sich: 


1 ; 
Nye 2 Alp LAix 


= ME sy 16 
oe Aas lle 














| (8) 
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3.4. Anlage mit geschlossenem Kreislauf 


Da der Luftverbrauch der Anlage mit geschlossenem Kreislauf ungefihr 
lemjenigen einer Dampfanlage entspricht, bildet die Gr6Be des Kaminquer- 
utts kein Problem mehr. Zwischenerhitzung braucht hier nicht angenom- 
zu werden, weil der so zu erreichende Wirkungsgradgewinn die vermehrte 
Komplikation und das erhéhte Gewicht nicht wettmachen kann. 

Die Hauptvorteile des geschlossenen Kreislaufs sind sein hoher Wirkungs- 
grad [4] bei Teillast und die einfache Regulierung, welche durch eine Anderung 
der Luftdichte zustandegebracht wird. Dies erlaubt die Stromungsgeschwindig- 
keiten und die Schaufeleintrittswinkel konstant zu halten und verhindert das 
Pumpen der Kompressoren. Da Zwischenerhitzung nicht gebraucht wird und - 
die Pumpgefahr fiir die Kompressoren weniger groB ist, mu die Kompressions- 
arbeit nicht unbedingt vom Niederdruckteil der Expansion geleistet werden, 
wie beim offenen Kreislauf. 

Fiir dieses bestimmte Schiff eignet sich also folgende Anordnung am besten: 
Anwendung der Rekuperation und der Zwischenktihlung wobei die HD- 
Turbine die Kompressoren antreibt und die ND-Turbine die Nutzleistung 


= 


abgibt. Eine schematische Skizze dieser Anordnung ist in Abb. 7 zu sehen. 


3.0. Charakteristiken des geschlossenen Kreislaufes 


Folgende Werte k6nnen zur Berechnung der gewahlten geschlossenen 
Anlage angenommen werden: 


Hintrittstemperatur der HD-Turbine (f,). . . . . 2... 2...) = 6650°C 
Eintrittstemperatur der Kompressoren (f,;=f,). . . . ...0.-~. 20°C 
Memrocuer Kreislaufdruck .......2.2.2.2.2.2.24.4... 7 ata 
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Hochster Kreislauidruck . . .-) 2. 2) 28 ata 


Druckverhiltnis (2,)....° 2.) > | 5 4j 
Wirksamkeit des Wairinenteeauecners (np)... .... . 7 Tae 
Thermodynaniuscher Wirkungsgrad des Kompressors (n;-) . . . . 0,86 
Thermodynamischer Wirkungsgrad der Turbine (np). . . . . . 0,90 
Mechanischer Wirkungsgrad des Kompressors und der Turbine 

(nyu7=NauK) - - Pe 0,98 
Nutzarbeit an der Welle ee ll 


Folgende Tabelle gibt eine Ubersicht der Werte fiir den geschlossenen Kreis- 
lauf, welche aus dem Entropiediagramm (Abb. 5) bestimmt wurden. 


ND Komp. HD Komp. HD Turbine ND Turbine 
Eintrittsdruck ata 7,0 14 28 lose 


Eintrittstemperatur °C 20 20 650 508 
Eintrittsvolumen m?/s 6,56 3,18 5,19 9,08 
Austrittsdruck ata 14,0 28 13,5 | 
Austrittstemperatur °C 94,5 94,5 508 394 
Austrittsvolumen m/s 4.12 2,06 9,08 15,1 
Enthalpiedifferenz Had keal/kg 15,6 15,6 a2 0 31,9 
Luftdurchsatz kg/s (G) oat ood oat Dose 


Der Wirkungsgrad des Hauptkreislaufes wurde wie folgt festgestellt: 














qur & A tp — ZA tx 
M1 = 5, UE ——_ = 38,2 % (9) 
59 “ 
Das Arbeitsverhaltnis ergab sich zu: 
qur © 4 ip — aT 
f= TMK = 42,3 % (10) 


PETA 


Es ist interessant festzustellen, daB das Arbeitsverhiltnis dem totalen 
Wirkungsgrad eines Kreislaufes ungefahr gleich kommt, wenn unter idealen 
Verhaltnissen und mit 100% iger Wirksamkeit des Wiairmeaustauschers gear- 
beitet werden kann. 


3.6. Der Lufterhitzer des geschlossenen Kreislaufes 


Der obige Wirkungsgrad (y,,) des Hauptkreislaufes gilt nur fiir den geschlos- 
senen Teil der Anlage. Um den Gesamtwirkungsgrad zu erhalten, muB noch 
der Wirkungsgrad des Lufterhitzers beriicksichtigt werden. Der Lufterhitzer 
der geschlossenen Anlage kann mit dem Kessel der Dampfanlage und der 
Brennkammer des offenen Kreislaufs verglichen werden. In diesem Fall (Abb. 7) 
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wird ein Lufterhitzer ohne Aufladung und ohne Gasumwéalzung betrachtet 
werden. Vielleicht scheint die maximale theoretische Temperatur von 2145° C 
u hoch zu sein; sie wird aber in Wirklichkeit nie erreicht. Die relativ kalte 
Luft des Hauptkreislaufs, die durch die Rohrbiindel strémt, trigt stark zur 
Erhaltung niedriger Wandtemperaturen bei (Abschnitt 4.8.). 










C t= 238°C 


(= 387°C 


t=2145°C 
Luft- 

Erhitzer 

A=12 









5 
t= 650°C 


t= 364°C 


Abb. 7. Anordnung des Lufterhitzerkreislaufes. Dies zeigt den einfachsten Lufterhitzer- 
Typus ohne Aufladung oder Umwalzung 


Um den Lufterhitzerkreislauf zu berechnen wurden folgende Annahmen 
getroffen: 

a) Die Temperatur nach der Verbrennung (Punkt 6) ist héher als die 
Eintrittstemperatur der Luft in den Lufterhitzer (Punkt 9). Aus Erfahrung 
weil} man, daB fiir einen Kreislauf mit diesem Druckverhaltnis der Temperatur- 
sprung ungefaihr 200°C betrigt. Da t, =364°C ist, wird: 


ty; = 564° (Ge 


b) Der Warmeaustauscher, der sich im Kamin befindet, habe eine Wirk- 
samkeit von 60 Prozent. Je hoher diese Wirksamkeit gewtinscht wird, umso 
erdfer mu die Fliche des Wirmeaustauschers sein. Man mu diese Wirksam- 
keit je nach Kamingr6Be indern. Wenn man die Temperatur der Eintnttsluft 
(ty) als 20°C kennt, kann man die Temperatur der Austrittsgase (f,) aus der 
Definition der Wirksamkeit berechnen. 


lo= 238° C. 


ath 


c) Die Warmeverluste im Lufterhitzer konnen vernachlassigt werden; das 
bedeutet 100 Prozent Warmetibertragung in den Rohrbiindeln. 

d) LufttiberschuB von 20 Prozent (A=1,2). Dies legt die maximale theo- 
retische Temperatur fest. 








Abb. 8. Entropiediagramm des 


Quy = 14575 Kcal/mal | einfachen Lufterhitzerkreislau- 
Q,, = 16280 K cal/mal fes. Die maximale theoretische 
Temperatur (¢,,) wird wegen der 

2610 K cal/mol Warmeabgabe an die Luft im 


Hauptkreislauf nie erreicht 





Entrapietofel 


Auf Grund dieser Annahmen erlaubt das Entropiediagramm (Abb. 8) fol- 
gendes zu berechnen: 
Brennstoffgewicht (m,)= 0,445 kg/s (siehe Abs. 4.5.) 





Geo = >—— G, = 8,1 kg/s 
ae Q4B 1B a BI 


wobei G, = 53,7 kg/s 
M = 28,97 kg/mol, = 29,13 kg/mol,¢ 


Wirkungsgrad des Lufterhitzerkreislaufs 


= Q59 Gy = 0,89 


Nt2 Hu My 


worin fu (unterer Heizwert) = 10000 keal/kg. 
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\iso ist der Gesamtwirkungsgrad der Anlage 
N= Nn Ny = 9,382 -0,89 = 34,0% 


Die Abgasmenge verlangt einen Kamindurchmesser von 1,02 m, welcher 
kleiner ist als derjenige der Dampfanlage in Abschnitt 2.7. 


3.¢- Methode zur Berechnung der Kompressoren und Turbinen 


Das Hauptthema der Ausfiihrungen unter Abschnitt 3 besteht in der Auf- 
stellung eines Raum- und Gewichtsvergleichs zwischen offenem und geschlos- 
senem Kreislauf. Da es sich nur um einen relativen Vergleich handelt, ist die 
volistandige Berechnung der Einzelteile nicht néotig. Wie in Abschnitt 5 von 
Referenz 5 beschrieben wird, wurde von Traupel [5] eine neue allgemeine 
Theorie zur Berechnung von Gasturbinen-Einheiten entwickelt. Diese Theorie 
beruht auf der Definition von homogenen Stufen und zwar so, dal} die Stré- 
mungsgeschwindigkeit in jeder Ebene senkrecht zur Rotationsachse der 
Maschine als eine Funktion des Radius 7 oder des Radiusverhiltnisses 1/7 ,, 
dargestellt werden kann. (Der Bezugsradius 7,, ist durch die Hauptstromflache 
gegeben). Obwohl die Turbine und der Kompressor als eine Stufe behandelt 
werden, ermoglicht diese Theorie einen guten Grundvergleich in bezug auf 
Abmessungen, Nenndrehzahlen und Gewichte. Die Berechnungsmethode wird 
ausftthrlich in Abschnitt 5.5. von Referenz 5 beschrieben. Bei offenen sowie 
geschlossenen Kreislaufen wurden fiir die HD-Kompressoren drallfreier Aus- 
tritt (Leitlauf-Schaufeln) angenommen und Stufen mit 50% Reaktion bei 
allen anderen Maschinen. 
Drallfreier Austritt wurde fiir die HD-Kompressoren angenommen, weil 
dabei ein Druckabfall in den Leitschaufeln stattfindet und die resultierende 
Beschleunigung Wirbel- und Ablésungserscheinungen verkleinert, was giinstig 
auf die Str6mung wirkt. Drallfreier Austritt verkleinert die Austrittsverluste 
und erhoéht somit den Beschaufelungswirkungsgrad [6]. 

Bei den andern Maschinen wurde 50° Reaktion gewahlt, weil dies, infolge 
der gréBeren Durchsatzzahlen, einen grdBeren MassenfluB bei nicdrgeren 
Teniperaturen erlaubt, wo die Schallgrenze auch niedriger liegt. 


| 


/ 


3.8. Drehzahlen und Abmessungen der Maschinen fiir die Anlage 
mit offenem Kreislauf 


Da die ND-Turbine die Kompressoren antreibt, werden die Drehzahlen 
dieser Gruppe wie folgt begrenzt: die minimale Tourenzahl ist gegeben durch 
den Durchsatz der letzten Kompressionsstufe und die maximale Tourenzahl 
durch den Durchsatz der letzten Turbinenstufe dieser Gruppe. Diese Drehzahl 
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wurde nach der Methode von Traupel zu 5350 U./m bestimmt. Folgende 
Tabelle faBt die Annahmen ftir die Berechnungen dieser Maschinengruppe 


Zusammen. 


Fiir die HD-Turbine, welche als unabhangige Einheit aie Nutzleistung 
abgibt, kann eine passende Tourenzahl gewahlt werden; hier 6000 U./m. 

Bei der Festlegung der Tourenzahlen miissen allerdings die kritischen 
Tourenzahlen mitberticksichtigt werden, speziell wenn die Stufenzahlen gro 


werden. 
Kennzahlen (Nabe) 


ND Komp. 


Paes 1,175 0,50 
Pp 0,60 0,35 0,60 
Tq 0,30 0,35 1,46 
7 0,35 0,35 — 

Ts 0,65 _~ —0,23 
ae 0,93 0,94 0,96 
pb 0,558 0,658 2,80 
aT 0,95 0,95 1,0 


HD Komp. ND Turbine HD Turbine 


0,5 
0,6 


1,198 


—0,099 


0,96 


2,0 


1,00 


Aus den obigen Annahmen konnten mit Hilfe der Entropietafel dze Abmes- 
sungen von Turbinen und Kompressoren bestimmt werden zu: 


Dimensionen des offenen Turbinen-Kreislaufes 


ND Turbine 


HD Turbine 


Eintritt Austritt Eintritt Austritt 
Me 1,32 1,60 1,243 1,40 
D,, (mm) 655 655 536 536 
D,, (mm) 758 852 602 644 
D, (mi) 861 1049 668 152 
(eae ith) 103 197 66 108 
u,, (m/s) 212 239 180 202.4 
z  (Stufen) *) 4 

Dimensionen des offenen Kompressoren-Kreislaufes 
ND Kompressor HD Kompressor 

Eintritt Austritt Eintritt Austritt 
“é Loe 1,30 1358 1,20 
D,, (mm) 555 555 555 555 
D, (mm) 845 fipar4 Too 667 
i (mm) 145 Salo 99 56 
w, (m/s) 155,5 155,5 F550 155,6 
uw. (m/s) 236,5 202 211 186,5 
z (Stufen) 15 13 
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Die axialen Langen der Maschinen ergaben sich aus der Annahme einer 
Axiallange von 60 mm pro Stufe. 


3.9. Drehzahlen und Abmessungen der Maschinen fiir die Anlage 
mit geschlossenem Kreislauf 


Beim geschlossenen Kreislauf treibt die HD-Turbine die Kompressoren an 
und der Durchsatz durch die letzte Turbinenstufe bestimmt die maximale 
Drehzahl der Gruppe. Sie wurde zu 12000 U./m berechnet. Fiir die unab- 
hangige ND-Turbine wurde eine Drehzahl von 10000 U./m gewahlt. Diese 
Drehzahl ist fiir das Zahnradgetriebe verhaltnismaBig hoch, aber, wie im 
Abschnitt 5 gezeigt, ist sie noch zulassig. Weil nun die Maschinen und ihre 
Stufenzahlen relativ klein werden, hegen die kritischen Tourenzahlen auSer- 
halb der Betriebsdrehzahlen. Folgende Tabelle fat die Annahmen fiir die 
Berechnungen zusammen: 








Kennzahlen (Nabe) 


ND Komp. HD Komp. ND Turbine HD Turbine 


p 0,50 1,175 0,50 0,50 
9° 0,60 0,30 0,60 0,50 

7g (0,30 0,35 1,04 1,197 

7, 0,35 0,35 = —_ 

7, 0,65 a —0,02 —0,0985 

No 0,93 0,94 0,96 0,96 

b 0,558 0,658 2,00 2,30 

R 0,95 0,95 1,00 1,00 


Die Dimensionen der Maschinen wurden auf Grund der angenommenen 
Kennzahlen und der Werte unter Abschnitt 3.5. bestimint. 


Dimensionen des geschlossenen Turbinen-Kreislaufes 


ND Turbine HD Turbine 
Eintritt Austritt Eintritt Austritt 
‘4 WR 1,50 Pal 1,50 
>, (mm) 365 365 308 308 
D,, (ram) 424,5 456,5 500.0 385 
D, (mm) 484 548 403 462 
~ (mm) 59.5 91,5 47,5 Ta 
u,, (m/s) 222, 239 2350 242 
z (Stufen) 4 4 
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Dimensionen des geschlossenen Kompressoren-Kreislaufes 





ND Kompressor HD Kompressor 

Eintritt Austritt Eintritt Austritt 
Y 1,45 1,30 1,44 1,30 
D,, (mm) 276 276 276 276 
D, (mm) 400 359 398 359 
~ (mm) 62 41,5 6] 41,5 
u,, (m/s) 173,5 173,5 173,5 173,5 
wu, (m/s) 251,5 225,5 250 225,5 
z  (Stufen) 9 7 


Es wurde gleiche axiale Stufenlange (60mm) wie im Falle des offenen | 
Kreislaufes angenommen. 


3.10. Warmeaustausecher des offenen Kreislaufes 


Die allgemeinen Gleichungen und Symbole fiir den Warmeaustauscher 
werden im Abschnitt 4.10. entwickelt werden. Der nachstehende Warme- 
austauscher des offenen Kreislaufes berechnet sich aus den Zustanden, die im 
Abschnitt 3.3. angegeben wurden (siehe Abschnitt 4.11. fiir die Berechnung 
des Warmeaustauschers im geschlossenen ProzeB). 

Bekannt sind: 


G, = 37,4 kg/s Py = lata 
Hp = 84,5 kcal/kg 9, = Tata 
nr = 9,90 _ 365-130 _ 9... 
T,' = 635°K "2 443—130 ae 
Die notigen BerechnungsgréBen sind somit: 
t,’ = 248°C BEG 
Po 
i, = 320 “a =7 
g 
T,+T, = 1203°K nr = (250° C)=2,84-10-§ kgs/m? 
tt, = oe Ng = 7, (330°C) =3,11-10-§ kg s/m? 
ey 8) yr, = 4,58 kg/m? 
Y = 4,10 yo. = 0,57 kg/m? 
* = 0,968 At,,= 81°C 
y 
67 = 0,32 kcal/ Nm ae 


Setzt man diese bekannten Zustinde und Werte in die allgemeinen Glei- 
chungen von Abschnitt 4.10. ein, so erhalt man folgende Gruppe spezieller 
Gleichungen: 
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ngenommen €=1 wird 





d,.\%75 
ingesetzt in die allgemeinen Gleichungen ergibt dies: 
u = 0,731+ 0,708 4 (16 b) 
A pz, = 0,1152 ww 2? (20b) 
AP, er 1 
a — § 961 —. 21b 
A Pr d, q° . 
Ap, = — "5, (2b) 
Des q 
33,3 (. zs At 


etzt man Gleichung (21b) in Gleichung (22b) ein, erhalt man: 


Ah 


a" 1 


(22 bb) 
) 
4,76 +275 (5 73 


Apr, = 
oO 


Gleichung (22bb) wird dann im Zusammenhang mit Gleichung (20b) 
yenuitzt, um eine Lésung fiir wy, zu finden: 


L 
q,125 ~ 288 UW 7 ©? (18b) 
O0.0 
Ses Z 
n eee (23 b) 
F dy)" b 
tot = 27,5 (:") (1 a ee (24b) 
cee as (d,° oe) n LY rege (25b) 


Unter der Annahme, daB d,/d;= 1,185, wurden dann die obigen Gleichungen 
benititzt, um das Nomogramm von Abb. 9 aufzustellen. Mit diesem Nomogramm 
ist es mdglich, eine Reihe von Warmeaustauschern fiir den offenen Kreislauf 
zu berechnen. 

Zunachst wird angenommen, da mit d,/d;=1,185, d,=12,7 mm; wofiir 
d;=10,7 mm. 

Setzt man verschiedene Werte fiir 4h (1%, 2% und 3% von H,,.) und fiir 
das Teilungsverhaltnis (s=1,2 bis 1,8) in Gleichung (22bb) ein, so erhalt man 
eine Reihe verschiedener Werte fiir 4 p,. Sucht man das gewiinschte Teilungs- 


L 


verhaltnis (s) in Abb. 9 aus, so ist es méglich die Werte von wo,, 4795 
el, 
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Abb 9. Nomogramm fiir den Warmeaustauscher im offenen Kreislauf. Dieses zeigt eine 
Reihe von Lésungen fiir den Wiarmeaustauscher eines solchen Kreislaufes. Nimmt 
man beispielsweise an, da der adiabatische Gefallsverlust (4h) in der Turbine 2% 
betrigt, dann lést man Gleichung 22bb nach 4p, auf (4p; =0,09 at). Dann geht man 
in die Kurven mit dem Wert s= 1,65; der Schnitt der Horizontalen von der u-Kurve aus 
mit Ap, gibt wo, = 58 m/s und L/d,'*° = 1870; mit diesen Werten ergibt sich L zu 
6,37 m, wenn eine Vertikale von d,= 10,7 mm aus eingezeichnet wird. Der Schnitt der 
Horizontalen von der 1+ 9,-Kurve aus mit der wo,-Vertikale gibt F,,= 2,05 m’. 


34 

















E| 75 
y, AP ___ 
ae . 
ei 4 Ap, 
3% Dg 
PE} 2 
— an alii 
el 0 








\\\ 
a 
AN 
HN EL 
\\\ 
HEL 
pe 
; \ \ 
Gn 





| | - 


Abb. 10. Wiarmeaustauscher-Kennlinien fiir den offenen Kreislauf. Optimaler Rohr- 
abstand (s) ergibt sich zu 1,65, wofiir die Gewichts- und Raumanspriiche minimal werden. 
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L, Fy, n und G, zu bestimmen, welche sich aus den Gleichungen (20b), 
(18b), (24b), (23b) und (25b) ergeben. Diese Resultate ergeben die Grundlagen 
fiir die Kennlinien des Wairmeaustauschers des offenen Prozesses, die in Abb. 10 
dargestellt sind. Es ist aus diesen Kennlinien leicht ersichtlich, daB das opti- 
male Teilungsverhaltnis 1,65 betragt, woftir Gewicht- und Raumanspriiche 
ein Minimum darstellen. 

Wenn man annimmt, daB der adiabatische Enthalpieverlust zufolge Druck- 
verlust 2% ausmacht, so erhalt man einen Wiirmeaustauscher mit folgenden 
GréBen: 





Teilungsverhaltnis (s) = 1,65 
Anzahl] der Rohre (n) = 8300 
Luftgeschwindigkeit 1m Rohr wy, = 16,4 m/s 


Wor, = 58 m/s 
Gesamtquerschnitt innerhalb des Gehauses (F,,,) = 2,05 m? 


Rohrlinge (L) = 0.5 7 1m 
Gesamtgewicht der Réhre (G,,_ ) = 9,22 Tonnen 
Druckverlust innerhalb der Rohre (4 p,) = 1,2% des jeweiligen Druckes 


Druckverlust auSerhalb der Roéhre (4 p,) 


3,9% des jeweiligen Druckes 


3.11. Zusammenfassung 


Wie in der Zusammenfassung von Abschnitt 2.5. bemerkt, stellen die 
offenen und geschlossenen Anlagen fiir eine 8500 WPS-Schiffseinheit ungefahr 
die gleichen Raum- und Gewichtsanspriiche. 

Die Gleichheit der Raum- und Gewichtserfordernisse ist darauf zuriick- 
zufuhren, da beim geschlossenen Kreislauf, obwohl der Hochstdruck héher 
ist, das Gewicht des Lufterhitzers samt Aufladegruppe bis 30% der Gesamt- 
raum- und Gewichterfordernisse [7] ausmachen kann. Wenn man den Luft- 
erhitzer des geschlossenen Kreislaufes mit dem relativ einfachen Verbrennungs- 
raum von hohem Wirkungsgrad (98%) des offenen Kreislaufes vergleicht, 
sieht man, dai der Lufterhitzer des geschlossenen Kreislaufes relativ im Nach- 
teil bleibt. Der Lufterhitzer-Kreis, der in Abschnitt 3.5. gezeigt wurde, scheint 
vielleicht einen etwas zu hohen Wirkungsgrad (89%) zu besitzen, wenn man 
ihn mit dem bis jetzt héchst erreichten Wirkungsgrad von ca. 85% vergleicht. 
Doch sollte der errechnete Wert mit den heutigen Ausfiihrungsmoglichkeiten 
erreichbar sein. Ein Lufterhitzer ohne Aufladung oder Umlauf wiirde eine 
groéBere Strahlungsflache erfordern. Seine Abmessungen wiirden somit noch 
gréBer; das Endresultat kime aber ungefahr auf das Gleiche heraus, weil die 
relativ groBen Auflademaschinen wegfallen. (Siehe Abschnitt 4.5. Ungefaihr 
4370 installierte PS sind fiir Turbinenkompressor und Umlaufgeblase erfor- 
derlich.) 
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Obwohl der Lufterhitzer des geschlossenen Kreislaufes einen kleineren Wir- 
kungsgrad hat bei den bestehenden Temperaturgrenzen, bleibt der Wirkungs- 
grad dieses Kreislaufes doch besser als derjenige der offenen Anordnung. Dieser 
Vorteil wird allmahlich zuriickgehen, sobald die maximalen Temperaturen 
der Kreislaufe erhéht werden. Die Méglichkeit des Erzielens von Temperaturen 
héher als 800° C fiir Anlagen mit langer Lebensdauer wird in Zukunft realisiert 
werden. Wie die Rechnungen in diesem Abschnitt zeigen, hat der offene Kreis- 
lauf mit allen Vorteilen aus Zwischenkiihlung, Rekuperation und Zwischen- 
verbrennung einen Gesamtwirkungsgrad von 33,8°%, waihrenddem derjenige 
' des geschlossenen Kreislaufes, ohne Zwischenerhitzung, einen solchen von 
34,9% besitzt. Wenn der offene ProzeB ohne Zwischenverbrennung beniitzt 
wiirde, ware sein Wirkungsgrad vicl niedriger. Wenn jedoch alle die Vorteile 
yon Zwichenkiihlung, Rekuperation und Zwischenverbrennung herangezogen 
werden, wird der Gesamtwirkungsgrad des offenen Kreislaufes sich demjenigen 
des geschlossenen Kreislaufes immer mehr nahern, je hdéher die maximale 
Kreislauftemperatur angesetzt wird. 
Wenn man die Einheiten beicler Kreislaufe miteinander vergleicht, so 
prechen die Raum- und Gewichtserfordernisse zu Gunsten des geschlossenen 
Kreislanfes; ausgenommen jedoch der Lufterhitzer, wie oben erwahnt. Die 
Turbinen- und Kompressor-Durchmesser des geschlossenen Kreislaufes sind 
ungefahr nur halb so groB wie die des offenen, wihrenddem das Volumen- 
Verhailtnis nur ein Fiinftel ist (vgl. Abschnitt 3.8. und 3.9.). Neben den Gewicht- 
und Volumenvorteilen besitzt der geschlossene Kreislauf ferner den Vorteil 
von Ablagerungsfreiheit; d.h. Schmutz, Schwefel und Vanadiumpentoxyd 
werden nicht auf den Kompressoren- und Turbinenschaufeln abgelagert. Zur 
Zeit stellen die Ablagerungen von Vanadiumpentoxyd auf den Turbinenschan- 
_feln ein seridses Problem dar, doch kann hier geholfen werden, indem man 
einen Inhibitor in den Verbrennungsraum einspritzt. Die Schwefel- und 
Schniutzablagerungen auf den Kompressorschaufeln des offenen Kreislaufes 
sind dadurch groBtenteils eliminiert worden, indem man groBe Luftfilter den 
Kompressoren vorgeschaltet und Entwisserungseinrichttungen in den Zwischen- 
ktihler eingebaut hat. AllzugroBe Luftfilter konnten jedoch in Schiffen nicht 
angewendet werden, wo sie speziell notwendig waren, da es trotz der reinen 
Seeluft hier auch gilt, das Eintreten von Wasser und Salzspritzern zu ver- 
hindern. Im Falle des geschlossenen Kreislaufes ist dieses Korrosionsproblem 
eher begrenzt und nicht so gefahrlich, weil die gemachten Erfahrungen gezeigt 
haben, daB die Ablagerungseinfliisse auf die Lufterhitzerrohre nicht so aus- 
schlaggebend sind, wie auf den Kompressoren- und Turbinenschaufeln. 
Der Lufterhitzerkreislauf des geschlossenen Kreislaufes ist auch der Abla- 
gerungsgefahr ausgesetzt. Diese Gefahr ist jedoch in der Aufladegruppe 
lokalisiert und hier kann man, wenn nétig, Radialkompressoren anwenden, 
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da es sich um einen relativ kleineren Luftbedarf handelt. Da die Schaufel- 
abstinde in Radialkompressoren relativ gréRer sind, treten die Ablagerungs 
einfliisse nicht stark hervor. Ks ist ferner méglich, in einem durch Ablagerungs 
einfliisse hervorgerufenen Notfall, einen geschlossenen Kreislauf bei Teillast 
laufen zu lassen, indem man die Aufladegruppe umgeht. In einem offenen 
Kreislauf dagegen ware es notwendig, die ganze Anlage stillzusetzen; dadurch 
wird es aber unmoglich, das Schiff mit Eigenantrieb in den Hafen zu bringen. 

Die Anlage mit geschlossenem Kreislauf erfordert einen zusatzlichen Kiihler, 
um die Luft vor Kompressoreintritt zu ktthlen; deshalb erfordert der geschlos- 
sene Kreislauf mehr Kitihlwasser, was aber in einem Schiff keinen groBen 
Nachteil darstellt (siehe Abschnitt 4.12.). 

Die gemeinsame Einheit beider Kreislaufe, die noch zu besprechen bleibt, | 
ist der Warmeaustauscher oder Rekuperator. Mit Ausnahme des Lufterhitzers 
im geschlossenen Kreislauf stellt dies die grote Einheit beider Anlagen dar, 
wenn gréBere Wirksamkeit angestrebt wird. Die Warmeaustauscher beider 
Anlagen sind ahnlich gebaut, da aber der des geschlossenen Kreislaufes von 
einem reinen Arbeitsmedium bestrichen wird, ist es méglich kleinere R6hren 
zu beniitzen, d.h. d,=5mm statt d,=12,7 mm. Der grdBere Druck des 
geschlossenen Prozesses hat eine gréRere Warmetibergangszahl zur Folge, was 
eine gr6Bere Wirksamkeit mit sich bringt. Im berechneten Fall wurde eine 
Wirksamkeit von 0,85 angenomnien, doch wire eine solche von 0,90 erzielbar, 
ohne dabei zu groBen Raum oder Gewicht in Anspruch nehmen zu miissen. 
Der Wairmeaustauscher des offenen Kreislaufes hat einen maximalen Wirkungs- 
grad von rund 0,75, bei aihnlichen Raum- und Gewichtsverhaltnissen. Die 
Berechnungen fiir eine Reihe méglicher Warmeaustauscher fiir den geschlos- 
senen Kreislauf (mit den in Abschnitt 4.2. aufgefiihrten Kennzahlen) sind in 
Abschnitt 4.11. dargestellt. Die Berechnungen fiir den offenen Kreislauf 
(Kennzahlen in Abschnitt 3.3. aufgefiihrt) befinden sich in Absclinitt 3.9. Kin 
Vergleich zeigt, da der Wirmeaustauscher des geschlossenen Kreislaufes 
ungefihr dreimal kleiner, und weniger als halb so schwer wie derjenige des 
offenen Kreislaufes wird. 
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IV. Auswahl und Untersuchung des fiir ein C-3-Frachtschiff 


passenden geschlossenen Kreislaufes 


4.1. Symbole 


Es gelten immer noch die friiher angegebenen allgemeinen Symbole und 
alle zusitzlichen Symbole sind zu Beginn von jedem zugehérigen Abschnitt 
angegeben. 


4.2. Wahl eines geschlossenen Kreislaufes 


Auf Grund der Untersuchungen der vorhergehenden Kapitel erweist sich 
ein geschlossener Kreislauf als beste Losung fiir den vorgesehenen Zweck (d.h. 
fir ein C-3-Frachtschiff mit 8500 WPS). Die Griinde, die zur Auswahl eines 
geschlossenen Kreislaufes gefiihrt haben, sind die folgenden: 

a) Kleinerer Kaminquerschnitt. Der geschlossene Prozef} erfordert eine 
kleinere Luftmenge als der offene. Es sind deshalb die Kamin- und Zufuhr- 
‘querschnitte viel kleiner. 

b) Reines Arbeitsmedium. Die Gefahr von Ablagerungen und Korrosion 
der Turbinen- und Kompressorschaufeln und sonstiger Einrichtungen wird mit 
dem geschlossenen Kreislauf fast ganz ausgeschaltet. Fiir Schiffsanlagen ist 
dies eine sehr wichtige Erwigung, wegen der groBeren Angriffsfahigkeit von 
salzhaltiger Luft und Salzwasser. Es kann leicht vorkommen, dai Salzwasser- 
spritzer in die Luft-Zu- und Abfuhr-Leitungen eindringen kénnen. Das reine 
Arbeitsmedium erlaubt ferner die Anwendung kleimerer Rohre im Warmeaus- 
tauschageregat, was zu einer Gewichts- und Volumenverminderung beitragt. 
Des weiteren ermoéglicht der gréBere Druck auf beiden Seiten des Warmeaus- 
tauschers eine bessere Warmetibergangszahl. 

c) Besserer Teillastwirkungsgrad. Die Teillast-Charakteristiken des ge- 
schlossenen Kreislaufes sind denen des offenen Kreislaufes tberlegen, da nur 
eine WirkungsgradeinbuBe von 7% zwischen Voll- und Viertellast eintritt. 
Diese Kigenschaft ist zwar nicht von so groBer Bedeutung fiir ein Frachtschiff, 
wo eine konstante Geschwindigkeit die Regel bildet; fiir das Fahren in Geleit- 
ziigen, die aus langsameren Schiffen bestehen, und fiir Man6vrierzwecke erlaubt 
die geschlossene Anordnung aber einen gr6Beren Wirkungsgrad zu erzielen, 
speziell dort, wo ein Verstellpropeller angewendet wird. 

d) Bessere Regulierfaihigkeit. Die Moéglichkeit der raschen Zugabe von 
Druckluft aus dem Luftspeicher fiir plotzliche Belastungen und der Gebrauch 
der Zusatzkompressoren fiir langsamere Belastungen, sowie clie Bypassm6g- 
lichkeit der ND-Turbine, ohne Mengen-Verlust an Kreislaufluft waihrend der 
Manovrierung, erlauben eine genaue Einhaltung von Geschwindigkeits- und 
Temperaturvorschriften. Die Bypa®Bmoglichkeit ist natiirlich auch fiir Ent- 
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lastungen im offenen Kreislauf vorhanden; es mu jedoch neue Luft fiir nach- 
tragliche Belastungen zugefiihrt werden. Wegen den groBen Abmessungen des 
Lufterhitzers sind die Temperaturschwankungen des geschlossenen Kreislaufes 
viel kleiner als im offenen Kreislauf. Da nur die Luftdichte fiir Lastaénderungs- 
zwecke verandert wird, bleiben alle anderen Faktoren, wie z. B. Druckverhalt- 
nisse, Geschwindigkeiten, Schaufelanstr6mwinkel usw. sozusagen konstant. 
Dies fiihrt zum hoéheren Teillastwirkungsgrad. 

e) Moglichkeit der Bentitzung eines anderen Mediums statt Luft. Dies ist 
natiirlich eine Zukunftsmodglichkeit, weil leichte Gase kleinere Druckgrenzen 
fiir gegebene Temperaturschranken erfordern. Case wie Helium und Wasserstoff 
scheinen die besten Moglichkeiten zu bieten. Jedoch mu vorausgesetzt wer- 
den, daf} man das Leckverlustproblem bei solchen leichten Gasen beherrschen 
kann. 

f) GroBe Entwicklungsmoéglichkeiten. Die Méglichkeit eines besseren Luft- 
erhitzerwirkungsgrades und Materialverbesserungen werden den Gesamtwir- 
kungsgrad des geschlossenen Kreislaufes noch héher treiben. Da ferner das 
Arbeitsmedium von der Verbrennung getrennt bleibt, konnen alle Brennstoffe, 
ob fest, fliissig oder gasformig herangezogen werden; auch atomische Energie, 
sobald sie fir gewerbliche Zwecke zur Verfiigung steht, kann dann im Zusam- 
menhang mit dem geschlossenen Kreislauf bentitzt werden. 

Der geschlossene Kreislauf kann am besten mit einem Dampfkreislauf ver- 
glichen werden, wobei der Vorteil eines zusatzlichen Freiheitsgrades, namlich 
derjenige des Druckes, nicht auBer Acht zu lassen ist. 























4.3. Charakteristiken des gewahlten geschlossenen Kreislaufes 


Auf Grund der Uberlegung von Abschnitt 3.4. ist die gleiche Anordnung 
wie dort gewahlt worden, wo die HD-Turbine die zwei Kompressoren und die 
ND-Turbine die Verstellpropeller antreibt. Als Eintrittstemperatur der HD- 
Turbine ist ca. 650°C gewahlt worden. Dieser Wert ist eher vorsichtig und 
wird in naher Zukunft iiberschritten werden; hier jedoch ist dieser Wert 
gewahlt worden, weil es sich um Betriebssicherheit und Lebensdauer handelt, 
was fiir Schiffsanlagen zwei wichtige Bedingungen darstellen. Die Eintritts- 
temperatur der Kompressoren (welche zum gréBten Teil von der Seewasser- 
temperatur abhangig ist, wenn man die Kihlergréfe berticksichtigen will) ist 
zu 20°C gewahlt worden. Dieser Wert ist vielleicht einige Grade zu hoch fir 
nordliche Gewisser; weil es sich aber hier eher um eine vorsichtige Konstruk- 
tion handeln wird, ist dieser Wert befriedigend. Das Niederdruckniveau von 
7 ata und das Hochdrucknivean von 28 ata (Druckverhaltnis von 4) stellen 
fiir diesen spezifischen Kreislauf optimale Werte dar. Mit eimem héheren 
Druckverhaltnis kénnte man natiirlich das Arbeitsvermégen pro Kilogramm 
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Betriebsluft erhohen; dies wiirde eventuell schwerere Leitungen fiir das Hoch- 
cuckniveau erfordern. Der gleiche totale Wirkungsgrad kann mit niedrigeren 
ickverhaltnissen erreicht werden, falls die Rekuperation gut ist. Da der 
ngsgrad des Rekuperators zu 0,85 gewahlt worden ist, kann ein Druck- 
nis von 4 ohne weiteres angenommen werden. Wenn man den Druck- 
iltnisbereich zwischen 3 und 5 untersucht, wird ersichtlich, daB die Kurve 
Totalwirkungsgrades in diesem Bereich sehr flach verliuft, so da ein 
ruckverhaltnis von ca. 4 ein Optimum darstellt. In Abschnitt 3.5. wurde der 
ch! lossene Kreislauf vom idealen Standpunkt aus betrachtet, d.h. die 
puckverluste wurden vernachlissigt. In diesem speziellen Fall jedoch wurden 
ie Druckverluste in den verschiedenen Maschinen angenommen. Die einge- 
stzten Werte stimmen mit verdffentlichten Angaben iiberein. 

Die einzelnen Verluste, als Prozente der jeweiligen Austrittsdrucke ausge- 
iickt, ergeben folgendes Bild: | 


Lufterhitzer (luftseitig) il a 
Warmeaustauscher (beidseitig) 2% 
Vorkithler (luftseitig) 2 
Zwischenkiihler (luftseitig) eae 


4 bemerken ist, daB der Kreislauf mit diesen angenommenen Druckver- 
usten einen viel groBeren Luftdurchsatz hat als im idealen Fall. Die Erhohung 
et rigt ca. 20%. Ferner bewirken die Druckverluste eine Erniedrigung der 
mi sglichen Enthalpiegefalle in der Turbine und eine Erhéhung derselben in den 
Kompressoren, so daf diese Verluste sich doppelt auswirken; dies weil die 
Kompressionsarbeit (HD-Turbine) ungefahr gleich der Leistung der ND-Tur- 
bine ist. Fiir die verschiedenen Charakteristiken der Einheiten sind mabige, 
eher konventionelle Werte eingesetzt worden; Ziel dieser Arbeit ist es nicht, 
eine Anlage mit Spitzenwirkungsgrad zu entwerfen. Man mu immer dartber 
im klaren sein, daB eine Marine-Anlage strengere Bedingungen zu erfiillen hat 
als eine Grundlastkraftanlage, und dies ohne groBere Wirkungsgradeinbube. 
Die angenommenen Druckverluste sind wahrscheinlich zu hoch angesetzt, 
aber diese Werte werden in der nachfolgenden Rechnung kontrolliert und 
danach die Kreislaufwirkungsgrade korrigiert. Zu bemerken ist, daB eine 
niedrige Wairmeaustauscher-Wirksamkeit angenommen wurde; ferner, dai der 
Getriebewirkungsgrad beriicksichtigt wurde. Eine kurze Zusammenfassung der 
erwahnten Charakteristiken sei hier angegeben: 

Eintrittstemperatur der HD-Turbine (t;). . . . 2... . .. . 650°C 
Eintrittstemperatur der Kompressoren (t;=t3).. . . . 2... - 20°C 
Memmiester Kreislaufdruck .........2..+.+.+.+-.-+08:8-: 7 ata 
Hochdruckniveau bei Turbineneintritt. ..........2.. 28 ata 
Memeeetiaiinis(P.) ......2.-.-.2.46- 56562 see ee 4 


4] 





Wirksamkeit des Warmeaustauschers (np) . ......2.2.2.-. 0,85 


Thermodynamischer Wirkungsgrad des Kompressors (y,). . . . - 0,86 
Thermodynamischer Wirkungsgrad der Turbine (yp). . . . . . . 0,90 
Mechanischer Wirkungsgrad der Kompressoren und Turbinen (a 0,98 
Getriebe-Wirkungsgrad (7,). . . .. 2)... 2. 2) ee 0,97 
Nutzarbeit an der Welle . . ......2.+.+4.2.2.2.2.2+,. 0.9. 


Der Kreislauf wurde mit den oben angegebenen Charakteristiken in diel 
Entropietafel eingetragen, wie in Abb. 11 gezeigt wird. Obwohl die Genauigkeit 
der Enthalpietafel nicht so gut wie diejenige der Lufttafeln ist, bleibt die 
graphische Losung geeigneter als eine rein mathematische, speziell fiir Ver- 
gleichszwecke, wo der Zeitgewinn ins Gewicht fallt. Nachfolgend eine Tabelle 
von Werten, die aus der Entropietafel gewonnen wurden: 


ND Komp. HDKomp. HDTurb. ND Turb. 


Eintrittsdruck ata 7,0 14,2 28 12,8 
Eintrittstemperatur (°C) 20 20 650 498 
Sekuindliches Eintrittsvolumen (m?/s) 7,86 3,88 6,19 11,32 
Austrittsdruck ata 14,49 29,56 12,8 7,3 
Austrittstemperatur (°C) 98 101 498 401 
Sekundliches Austrittsvolumen (m/s) 4,83 Ae 1 Fe 17,30 
Enthalpiedifferenz Had (kcal/kg) 16,35 16,92 44,90 27,65 
Luftdurchsatz G (kg/s) 64,0 64,0 64,0 64,0 


Der Wirkungsgrad des Luftkreislaufes bestimmt sich wie folgt: 





no Nur Leann — 3] 8%, 
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4.4. Lufterhitzer-Kreislauf 


Wie schon friiher betont wurde, ist der Lufterhitzer mit seiner Auflade- 
gruppe der wichtigste Bestandteil des geschlossenen Kreislaufes, und zwar 
wegen seiner GroBe, seines Gewichtes und seines relativ niedrigen Wirkungs- 
grades. Wenn man jedoch auf Grund der Arbeit von Salzmann [8] und der 
heutigen Neigung zur Anwendung von Strahlungslufterhitzern ohne Aufladung 
alles beriicksichtigt, so sind die Zukunftsaussichten fiir eine Erhohung des 
Lufterhitzer-Kreislauf-Wirkungsgrades auf 91—92°, sehr beachtenswert. Da 
im Lufterhitzer vom Strahlungstypus eine groke Rohrflache der Strahlung 
ausgesetzt wird, bleibt eine solche Einheit auch noch relativ groB; der Wir- 
kungsgrad wird jedoch eine Verbesserung gegentiber den heutigen Werten von 
85— 87% aufweisen. 

Fir Marine-Anlagen, wo Zuverlissigkeit, niedrige Gewichts- und Raum- 
anspriiche in den Vordergrund treten, stellt die gewohnliche Anordnung mit 
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aufgeladenen Lufterhitzern (ahnlich wie bei Velox-Kessel) heute noch da 
Beste dar. Der erhéhte Druck verkleinert die Abmessungen und ergibt ein 
bessere Warmetibergangszahl, welehe proportional »°7> variert (siehe Glei 
chung 4.7. (25)). 

Der offene Kreislauf der Lufterhitzer ist in Abb. 12 gezeigt. Ein Teil der 
Gase wird wieder der Brennluft zugesetzt mittels eines Umwilzventilators, 
der von der Aufladegruppe angetrieben wird. Diese Umwialzung hat den wich 
tigen EinfluB, dal} sie die maximale Verbrennungsteniperatur mit einem 
minimalen Luftiiberschu8 herabzusetzen gestattet, weil die umgewalzten Gase 











S tp =§33-¢ 
A x t. = 3 a e 
S 3 ee 2. =280 ata 
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Kompressor Turbine Umwalzkomp. 


Abb. 12. Lufterhitzerkreislauf mit Aufladung und Umwalzung. Kreislaufwirkungsgrad 
betragt 0,86 


Warme aufnehmen und einen kiihlenden EinfluB ausiiben, welcher sonst nur 
mit LuftiibersehuB zu erreichen ware. Die LuftiiberschuB-Zahl (A) kann somit 
ungefahr gleich gehalten werden; die Abmessungen der Luftvorwairmer und 
Kamine werden dann ungefahr gleich grof, wenn nieht kleimer, als diejenigen 
einer Dampfanlage derselben Leistung. 

Um die wichtigen GroBen des Verbrennungskreislaufes zu ermitteln, sind 
Warme und Leistungsbilanzen erforderlich; die genauen Bereehnungen werden 
unten wiedergegeben. Der Einflu8 der Brennstoff-Vorwarmung wurde bei 
dieser Berechnung vernachlissigt und es war nur n6tig, die niaximale Ver- 
brennungstemperatur, Rauelgas-Austrittstemperatur und Atmospharentem- 
peratur anzunehmen. Die maximale Verbrennungstemperatur von 1400°C ist 
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eher vorsichtig eingesetzt, aber ein Schiffsbesitzer muB vor der Anschaffung 
einer Gasturbinenanlage von deren Dauerhaftigkeit und ZuverlaBigkeit iiber- 
zeugt werden. 


4.5. Berechnung des Lufterhitzer-Kreislaufes 


_ Die Warme- und Leistungsbilanzen lauten wie folgt (siehe Abb. 12): 


1. Warmebilanzen 
a) Ganzer Kreislauf 


My [14,2 Ateoc+ Hu] = G[t;—t9] + my[(14,2A+ 1)] t2900c + Mech. Verluste 


14,2= Theoretisches Luftgewicht um 1 kg Brennstoff zu verbrennen 
A = LuftiberschuBzahl 

mz = Brennstoffmenge pro Sekunde-kg/s 

Hu = Unterer Heizwert 

G = Luftdurchsatz pro Sekunde im geschlossenen Luftkreislauf-kg/s 


Wenn man die mechanischen Verluste annimmt, wird: 


2025 2222 


4160 
Mp 17.04. ——__— + 10000] = 64---__~4+ mp 18,04, 


38.97 28,97 a5 | eee 
Mp = 0,571 kg/s 
b) Umwiilzteil des Kreislaufes 


mp [14,2A1,.+ Hu] +mp ligt 4 tpen} = [mg (14.2A4+1) +mp] trae 
mM, = Umwalzgasmenge pro Sekunde kg/s 


Unbekannt sind m, und 7,. Angenommen wurde t,,,, = 1400°C, dazu ist es 
erforderlich ¢,’= 330°C provisorisch anzunehmen, so da 7, ermittelt werden 
kann. Eingesetzt: 

2290 = mp [465,23 — ig] 
c) Rohrbiindel 
[((14,2A+1)mpt+mp] [Graz — ta] = G [ts — 29] 
(10,3 + mp) (471 —ig) = 4910 

Die Unbekannten sind wiederum m,, und 7,. Gleichzeitige Losung von (b) und 
(c) ergibt m,. 

Mp= 9,42 ke/s 

ig = 222 kcal/kg 


Aus 14 = 222 keal/kg bei A= 1,2 erfolgt ¢;= 573° C. 
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Unter der Annahmme, daB die Umwalzgase um 20°C wahrend der Kompressio 
im Umwalzgasventilator erwarmt werden, wird t,=593°C. Diese Annahm 
setzt nattirlich die Charakteristiken dieses Ventilators voraus; sein Wirkungs- 
grad soll annehmbar sein. 


2. Leistungsbilanzen 


a) Folgende Druckdnderungen werden angenommen: 


Zwischen Kompressor und Vorwarmeraustritt = 0,04 ata 

Zwischen Vorwarmeraustritt und Verbrennungsraum = 0,10 ata 

Durch die Rohrbiindel = 0,15 ata 

Zwischen Austritt der Rohrbiindel und Umwalzgasventilator = 0,02 ata 
Druckerhéhung im Ventilator = 0,17 ata 

Durch den Vorwarmer (Rauchgasseite) = 0,05 ata. 


OU He Se LO 


b) Kompressor 

Die Luft wird von 20°C und 1 ata auf eine h6here Temperatur und einen 
Druck von ungefahr 3 ata komprimiert. Das Druckverhaltnis von 3 ist gewahlt 
worden, um ein minimales Totalgewicht zu erzielen. Ein hoheres Verhialtnis 
wiirde einen kleineren Lufterhitzer, jedoch gr6Bere Kompressoren und Tur- 
binen erfordern. Aus der Lésung der Leistungsbilanzen zeigen die erhaltenen 
Wirkungsgrade von Turbinen und Kompressoren, da das angenommene 
Druckverhaltnis richtig ist. 


Mit y, = 0,78 und einem Druckverhaltnis von 2,94 
wird 41, = 970 kcal/mol 
Dari — la 2A ois 

' 970 


; = ——_ > = 3? < 
Ain 38.97 9,73 =326 keal/s 


ce) Umwdlzgasventilator 
Wenn man einen Ventilator-Wirkungsgrad von y,=0,73 annimmt und die 
gewahlte Druckerhohung einsetzt, wird sich die Temperaturerhéhung zu 20°C 


ergeben. Dies bestitigt die Annahme in 1.c. 
Wiederum mit m,=9,42 kg/s (M = 29,13 kg/mole bei A= 1,2 


Mi, = 170 kcal/mole 


Ae 170 


Ae en 
59.13 9,4 55 keal/s 


d) Turbine 
Die Turbine treibt den Kompressor und den Ventilator an, so dab 


_4ig , dip 
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YA) iT = 0,98-0,98 = keal/s 
: O97 
eo eee 29,13 = 1122 keal/mol 
M,p+Mp 


Mit 42, Druckgefalle von p= 2,63 ata zu p=1,05 ata und eine Turbinen- 
eintrittstemperatur (¢,=573° C) wie oben ermittelt, findet man die Turbinen- 
austrittstemperatur (¢,) und den Turbinenwirkungsgrad. Aus der Entropietafel 
folet t;= 438°C und 77 =0,80. 
| Der so ermittelte Turbinenwirkungsgrad stellt einen verniinftigen Wert dar. 
| Falls nicht, muB das Druckverhaltnis abgeaindert, und die Berechnung noch 
_einmal durchgefiihrt werden. 





3. Endgiiltige Bilanzen 
| a) Vorwéirmer 
| M g (14,2 A) (4, — ty) = Mp (14,2 A+ 1) (2; -2,) 


| Mit der angenommenen Rauchgastemperatur (¢, = 290°C) und der, aus dem 
| Druckverhaltnis ermittelten Kompressoraustrittstemperatur (¢,’= 160°C), ist 
| es méglich 7, und i, zu bestimmen. Somit liefert obige Gleichung: 
9,741, = 10,34, — 463 

Indem man den Enthalpiewert entsprechend ¢,= 438° C in obige Gleichung 
einsetzt, wird ¢, bestimmt. Da der abgeleitete Wert von ¢,’ mit dem anfanglich 
angenommenen Wert von 330°C tibereinstimmt, sind alle Bilanzen richtig. 
Dies folgt aus der Tatsache, daf t,’ die einzig notwendige Annahme bleibt 
(Kintritts- und Austrittstemperaturen sind mehr oder weniger vorgeschrieben). 
Eine endgiiltige Uberpriifung, zusammen mit einem verniinftigen Turbinen- 
wirkungsegrad zeigen, da eine passende Lésung vorliegt. 

Des ferneren muff der Luftvorwarmer eine geniigende Wirksamkeit auf- 
weisen, da diese Einheit nicht allzu gro8 sein darf. Im hier besprochenen Fall 
ist: 


Es bleibt nur noch eine Uberpriifung der anfinglich angenommenen 
mechanischen Verluste vorzunehmen iibrig. 


Mech. Verluste = (1—7,,)(4tp’ +4ig’+41,’)=15,72 » 16 


Folgende Zusammenstellung stellt die ermittelten Werte fir den Luft- 
erhitzerkreislauf dar: 


AG 






Kompressorleistung . ; 1830 PS (326 keal/s) 
Umwalzgasventilatorleistung. 309 PS ( 55 keal/s) 
Turbinenleistung . 2230 PS (397 keal si 
Luftdurchsatz m, 9,73 kg/s 
Luftdurchsatzverhaltnis m | @ ae 0,152 
Brennstoffmenge mp . 0,571 kg/s 
Umwalzgasumsatz mp 9,42 kg/s 
Rauchgasdurchsatz im Rohnuaael M nq - 19,72 kg/s 
64 
Qin?" BRT 


Wirkungsgrad des Lufterhitzerkreislaufes (n,.) = = 0,86 


Q,z  0,571-10000 


Gesamtwirkungsgrad der Anlage 


1 =u Ne = 9,318- 0,86 = 0,274 


4.6. Lufterhitzer-Rohrbiindel 





Die wichtigste Frage bei der Anordnung der Rohrbtindel im Verbrennungs- 
raum ist die, ob man die Rohre der Strahlung aussetzen soll oder nicht. In der 
12500 kW geschlossenen Anlage, die die Firma Escher-Wyss AG., Ziirich, fiir 
die Electricité de France konstruiert hat, ist der Verbrennungsraum mit Back- 
steinen verkleidet und der Warmetibergang findet nur durch Konvektion statt, 
weil die Rohre vor der Strahlung geschiitzt sind. Die verschiedenen Marine- © 
Anlagen, die von der gleichen Firma vorgeschlagen wurden, haben jedoch in 
ihrer Konstruktion die Rohre der Strahlung ausgesetzt; als Folge moderner 
Anschauungen und der Notwendigkeit, den Wirkungsgrad der Lufterhitzer zu 
erhohen, sollen Strahlungseffekte ausgentitzt werden. Deshalb ist die in Abb. 13 
gezeigte Rohranordnung den neuesten, von Escher-Wyss AG. vorgeschlagenen 
Konstruktionen, ahnlich. Die Rohre sind in acht unabhangige, rechteckige 
Biindel eingeteilt; der geschlossene innere Umfang der Biindel bildet die Wand 
des Verbrennungsraumes. Die rechteckige Anordnung eines jeden Rohrbiindels 
erlaubt den Gasdurchtrittsquerschnitt konstant zu halten, indem man die 
Langen der aufeinanderfolgenden Reihen allmahlich abnehmen 1aB8t. Dies hat 
nicht nur eine Abnahme des Gewichtes der Rohrbiindel zur Folge, sondern, 
weil das Gasvolumen mit der Temperatur abnimmt, bleibt die Gasgeschwindig- 
keit dabei konstant, was eine konstante Warmetibergangszahl liefert. Ferner 
erlaubt die Anwendung einzelner Rohrbiindel eine rationellere Herstellung, 
sowie raschere und bequemere Reinigung und Reparatur. 

Wie in Abb. 18 gezeigt, sind die Rohre in jedem Biindel schlangenformig 
angeordnet. Es flieBt deshalb relativ kalte einstromende Luft durch die Rohre, | 
die die Wand des Verbrennungsraumes bilden. Dies trigt zur Ausgleichung der 
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Abb. 13. Anordnung der Rohrbiindel im Lufterhitzer. 


Vandtemperaturen und Spannungen in den Rohren bei, die der Strahlung 
uusgesetzt sind; als Folge davon wird ein gréBeres Gastemperatur-Gefille in 
len ersten Reihen erzielt. Wie weiter oben in Abschnitt 4.4. erwahnt, nimmt 
lie Warmeiibergangszahl mit dem Druck zu; die groBe Ubergangszahl der 
relativ kalten Hochdruck-Luft innerhalb der Rohre vermindert die Rohrwand- 
Temperatur (siehe Gleichung 4.27) bis auf 60°C oberhalb der Luftendtempera- 
tur. Die maximale Rohrwand-Temperatur einer solchen Anordnung befindet 
sich in der dritten Rohrreihe unten, wo die Luft ihre héchste’ Temperatur 
erreicht hat. 

Die theoretische Berechnung der Rohrbiindel kann nie rein mathematisch 
durchgefiihrt werden; es mu8 immer an bestehenden Anlagen, oder mit beson- 
ders hierfiir angelegten Experimenten nachgepriift werden. Die Unstimmig- 
Keiten werden durch die Variationen der Warmeiibergangszahlen verursacht, 
die bis zu 50% von den theoretischen Werten abweichen kénnen. Der vorlie- 
gende Entwurf stellt einen KompromiB dar, zwischen den entgegengesetzten 
Forderungen von hohem Warmeiibergang und niedrigem Druckverlust. Es 
mu deshalb, wenn der Rohrdurchmesser angenommen worden ist, die Str6- 
mungsgeschwindigkeit gewahlt werden um optimale Verhaltnisse zu erzielen. 
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Wie in Abb. 13 gezeigt ist, sind die Rohre in Doppelreihen angeordnet, ur 
den luftseitigen Druckverlust zu vermindern. Begegnet man Schwierigkeiter 
bei der Ermittlung von verniinftigen Luftgeschwindigkeiten und Druckver 
lusten, wird es eventuell notig sein, eine dreifache Reihen-Anordnung zu wiahlen 


4.7. Berechnung der Lufterhitzerrohrbiindel 


A. Symbole (siehe Abb. 13) 


Indices: 

g Gasseite (auBerhalb des Rohres) 

L Luftseite (innerhalb des Rohres) 

O Oben an der Rohrreihe-Luftseite (ausnahmsweise bedeutet wy Ge 
schwindigkeit bei 0°C und 1,033 ata) 

U Unten an der Rohrreihe, Luftseite 


Zahl Nummer der Rohrreihe (wenn mit der Gastemperatur beniitzt, bedeu- 
tet es die Temperatur nach der Rohrrethe) 


nN Letzte Rohrreihe 
S Strahlung 

x Konvektion 

m Mittelwert 


NS Nach der Strahlung 
W Rohrwand 


Bezeichnungen: 

d, Innendurchmiesser des Rohres (m) 

d, AuBendurchmesser des Rohres (m) 

D,; Durchmesser des Verbrennungsraumes (m) 


D AuBendurchmesser tiber Rohrbiindel (m) 
n Anzahl Rohrreihen (gerade) 

P Querteilung der Rohre (m) 

Pr Lingsteilung der Rohre (m) 

p Gas- oder Luftdruck (ata) 

Ea Gastemperatur (°C, °K) 

t', T’  lLufttemperatur (°C, °K) 


y Spezifisches Gewicht bei ¢°C und ata (kg/m?) 
Yo Spezifisches Gewicht bei 0°C und 1,033 ata (kg/Nm*) 
w Geschwindigkeit (m/s) 


w,=—” Geschwindigkeit bei 0°C und 1,033 ata (m/s) 
0 8 


Yo 
g Erdbeschleunigung (m/s?) 
n Luft- oder Gaszihigkeit bei t°C (kg s/m?) 


D0 


B. Algebraische Beziehungen: 
























2 
arquerschnitt (m?) 1 ie (1) 
arteilungsverhaltnis $= =. (2) 
itgeschwindigkeit (m/s) Wr = Vy (3) 
G 
Won = Wy BF, (4) 
synolds’sche Zahl Re= slid = wo4 Yo (5) 
g7 97 
ohrabstand (m) b= P—-d, (6) 
uerschnitt fiir Gasstr6mung (m?) i= —— (7) 
asgeschwindigkeit (m/s) Wy = pee (8) 
9 YQ 
G 
\nzahl Rohre — 9 
wry Hh, » 
=... _ 2Mpe 
Xohrlainge L= NE (10) 
Durchmesser des Verbrennungs- re 2,414 NE, ll 
= Se (11) 
raumes (in) 16 
AuBendurchmesser iiber Rohrbiindel (im) 
9: 
yr ELS en (11a) 
Zylindrische Wandfliche des Verbrennungsraumes (m7?) 
S,=D rb (12) 


Spezifische Strahlungsflichebelastung (keal/m?h) 


a= 14961 (T96) —(ive) 


wo f ein Faktor ist, der die Flammen- und Rohrwandabsorptionszahlen und 
ferner die Geometrie des Verbrennungsraumes, auf der zylindrischen Wand- 
flache (S;) bezogen, beriicksichtigt. 





Gesamte Strahlung (keal/h) C= O.9; Jes 


D1 


Enthalpieabnahme zufolge Strahlung (kcal/kg) 
Os 


3600 mn Cy Gnas (Ne) 


Enthalpieabnahme zufolge Konvektion und Strahlung an der ersten Rohrreihe 
allein (kcal/kg) 


H\oe = 






Aig A ee 


Gesamtenthalpieabnahme iiber die erste Reihe (kcal/kg) 
J ty + A t,o = (tmar — 1) Cp 
Enthalpiezunahme der Luft (kcal/kg) 
41,=24i,4+4iz=c, (i, —-t,') 
x = Prozentualer Anteil der Rohrreihe an der Gesamtstrahlung 


Rohroberflache (m?) Sp = = ad, L 


Mittlere Temperaturdifferenz (log) 

iA ads) 

At, = Eintrittstemperaturunterschied 
At, = Austrittstemperaturunterschied 


At 


Warmedurchgangszahl (keal/m? h°C) 
_ iz, 3600 ,, 
PS a. waite 


Warmetibergangszahlen (kcal/m?h°C). 


(21) 


12 
x 


_ Mpgdiz 

8 R (tin a ty) 
Hierin hingen 6 und n von der Rohranordnung ab und z ist eine Verhaltnis- 
zahl (gleich 10/n). Re ist die Reynoldsche Zahl (Gl. 5) und A die Warmeleitzahl 


Zufolge Gaskonvektion [9] ig = + - Re” (22) 
0 








(kcal/mh°C); beide hangen ab von der Schichttemperatur ice = os) 
oO. 
= eee ee 2 
Zufolge Gasstrahlung Og Spelt, by) (23) 
Gesamtwert gasseitig Oy = Ope + ot, (24) 
Gesamtwert luftseitig 
f’ t! \2] we%75 _ 
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amm enhang zwischen Warmedurchgang und Warmeiibergangszahlen 

aS et ie 26 

1 - Xo er, ( ) 

erin ist «, auf den RohrauBendurchmesser bezogen. 
ae 

Xe + (0 L 

irmemenge (kcal/s) Q = KSp4t, = Greine4tz = aerSpltyp—tem) (28) 





ndtemperatur (°C) by = tint (tm — tm) (27) 


uckverlust luftseitig (°%) [18] 


Ap eee 
> ann a * qua 





uckverlust gasseitig (°%) [19] 
Ap 0,0204-nP, , T 
ae op "09° 973 p a 


C. Gang der Berechnung 


1. Bekannt (siehe Abschnitt 4.5.) 


1,293 kg/Nm? 

Lufttemperatur beim Eintritt in die erste Reihe (dies gleicht ¢,’ im 
Hauptkreislauf) 

Lufttemperatur beim Austritt (dies gleicht ¢,’ im Hauptkreislauf) 
Hochstzulassige Verbrennungstemperatur 

Gastemperatur nach letzter Reihe (wie t, in Abschnitt 4.5.) 

Im Lufterhitzer ausgetauschte Warmemenge (kcal/s) — gleich Q,_, 
Luftdurchsatz im Hauptkreislauf (kg/s) 

Luftdurchsatz im Lufterhitzerkreislauf (kg/s) 

Brennstoffmenge (kg/s) 

Umwilzgasumsatz (kg/s) 

(mp +m,,+mp) = Rauchgasdurchsatz im Rohrbindel 


2. Angenommen 


Gasgeschwindigkeit (im Rohrbiindel konstant zu halten) (m/s) 
Mittlere Gastemperatur tiber die erste Rohrreihe (ergibt y,) 
Gesamtzahl der Rohre 

Innendurchmesser des Rohres (m) 

AuBendurchmesser des Rohres (m) 

Rohrabstand in Querrichtung (m) 

Langsteilung der Rohre. 
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3. Die bekannten und angenommenen Zustinde bestimmen die Geometri 
der Einheit, indem sie folgende GroBen festlegen: den Querschnitt fiir di 
Gasstromung (/,, Gl. 8); die Luftgeschwindigkeit (w),, Gl. 4); die luftseitige 
Warmetibergangszahl bezogen auf die mittlere Lufttemperatur im Lufterhitzer 
(a,, Gl. 25); die Lange der ersten Rohrreihe (LZ, Gl. 10); die Querteilung der 
Rohre (P,, Gl. 6); die Innendurchmesser des Verbrennungsraunies (D,, Gl. 11); 
die Zylinderwandflaiche des Verbrennungsraumes (S,, Gl.12); und die Rohr- 
oberflache der ersten Reihe (Sp,, GI. 19). 


4. Man nimmt zunachst die Lufttemperatur oben an der ersten Rohrreihe 
(t;,) an, woraus die mittlere Lufttemperatur der ersten Rohrreihe (t,,,) folgt, 
welche bei der Bestimmung der spezifischen Warme (c,) bentitzt wird. Dann 
werden berechnet: die Enthalpiezunahme der Luft in der ersten Reihe (4 7,,, 
Gl. 18); die abgegebene Wairmemenge (Q,, G!.28); die Rohrwandtemperatur 
(t,,, Gl. 28), wozu die luftseitige Warmetibergangszahl («,; in Absatz 3 oben) 
bentitzt wird. 


5. Mit der in Absatz 4 bestimmten Rohrwandtemperatur werden folgende 
Gré6Ben bestimmt: die spezifische Strahlungsflachenbelastung (¢,, Gl. 13); die 
Gesamtstrahlung (Q,, Gl. 14); die Enthalpieabnahme zufolge Strahlung (4 2,, 
Gl. 15) und die Gasteniperatur nach Strahlung (ty,, Gl. 15). In der Strahlungs- 
gleichung (G1. 13) sollte ein abgewogener Mittelwert der Rohrwandtemperatur 
(7’,,), benatzt werden, welcher auf Grund der Rohrwandtemperatur aller der 
Strahlung ausgesetzten Reihen bestimmt wird. Da jedoch die erste Reihe 
ungefahr 85° der Gesamtstrahlung empfingt und 74, verhadltnismaBig 


sehr viel gréBer ist als 74, bleibt die Abweichung vernachlassigbar. 


6. Die angenaherte prozentuale Verteilung der Strahlung (x) zwischen der 
ersten und zweiten Reihe wird so abgeschitzt, daB sich die Gesamtstrahlung 
zwischen diesen Reihen je nach RohrgréBe und Anordnung verteilt. Mit der 
Enthalpieabnahme zufolge Strahlung (47,) aus Absatz 5 und der Warmemenge 
(Q,) aus Absatz 4 ergeben sich folgende GroBen: die Enthalpieabnahme zufolge 
Strahlung an die erste (47,, = 4i,) und an die zweite (4 1,.=4 1, —41,,) Rohr- 
reihe; die Enthalpieabnahme des Gases durch die erste Reihe zufolge Strahlung 
und Konvektion (47,, Gl. 16); die Enthalpieabnahme des Gases in der ersten 
Reihe zufolge Konvektion allein (4 1;,=4 2, —41,,); ferner, die Gastemperatur 
nach der ersten Reihe (¢,, Gl. 17). Zu bemerken ist, daB die Strahlung (4 2,9), 
welche zur zweiten Rohrreihe geht, bei der Auflésung nach der Gastemperatur 
nach der ersten Reihe (¢,) mit inbegriffen ist. Es ist somit die Gastemperatur- 
abnahme tiber die zweite Reihe lediglich auf Konvektion allein zuriickzufthren. 


7. Mit der Temperatur nach Strahlung (tyg), aus Absatz 5, und der Gas- 
temperatur nach der ersten Reihe (t,), aus Absatz 6, werden berechnet: die 
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mittlere Gastemperatur in der ersten Reihe (t,,,); die Gasgeschwindigkeit 
(w,,, Gl. 8), welche die anfangliche Annahme bestatigen soll; die Warmeiiber- 
gangszahl zufolge Konvektion (a,, Gl. 22); und wiederum die Enthalpie- 
abnahme des Gases zufolge Konvektion allein (47,,, Gl. 22). Wenn diese 
Enthalpieabnahme mit dem, im Absatz 6 gefundenen Wert iibereinstimmt, 
so war die urspriingliche Annahme der Temperatur, oben an der ersten Reihe 
(f,,) richtig. Falls nicht, wird ein neuer Wert fiir die Enthalpiezunahme der 
Luft (47,, Gl. 28), unter Beiziehung der aus Gleichung (22) ermittelten Warme- 
‘ubergangszahl, bestimmt. Das Verfahren wird dann mit einem Mittelwert 
' fortgesetzt. 


8. Die Lufttemperatur, oben an der zweiten Reihe, \(t,2) wird dann ange- 
/nommen und der in Abs. 4—7 besprochene Rechnungsgang, sinngemiB ange- 
_wendet. Eine passende Ausgangsannahme fiir die Enthalpiezunahme der Luft 
in der zweiten Reibe kann so getroffen werden, dai die Enthalpieabnahme 
| des Gases, zufolge Konvektion, tiber die zweite Rohrreihe (4 1,2) etwas kleiner 
ist als die iiber die erste Reihe (47,,,); dies zusammen mit der Strahlung (4 7,.) 
| an die zweite Rohrreihe, aus Absatz 6, erméglicht es, die Enthalpiezunahme der 
| Luft naiherungsweise zu bestimmen (4 2,.=4 in,+J to). 


9. Nach Beendigung der Berechnung der ersten zwei Reihen und unter der 
Annahme, daf} keine Strahlung die nachfolgenden Reihen erreicht, werden clie 
beiden Rohrschlangen gemeinsam betrachtet und der logarithmische Mittel- 
wert des Temperaturunterschiedes (4t,,, Gl. 20) bestimmt. Hierzu werden 
_ einerseits der Mittelwert der Temperaturen oben an der ersten und zweiten 
- Reihe (¢,,,) und die Luftaustrittstemperatur (¢,,) als maBgebende Lufttempera- 
_ turen eingesetzt; die entsprechenden Gastemperaturen sind, andererseits, die 
Gastemperaturen nach der zweiten Reihe (¢,) und nach der letzten Reihe (¢,,). 


10. Die Warmedurchgangszahlen (A, Gl. 26) beim Luftaustritt (Reihen 
3 und 4) und beim Gasaustritt (letzte Reihe) werden aus den Warmeiibergangs- 
zahlen «a, (Gl. 22) und «, (GI. 25) ermittelt. Da die Warmetibergangszahl 
zufolge Gaskonvektion («,-) aus der unbekannten Schichttemperatur berechnet 
ist, wird eine erste Annéherung mit den Gastemperaturen (¢, und t,,) gemacht, 
indem man die Rohrwandtemperatur (t,,, Gl. 27) ermittelt. Der Mittelwert 
der Gas- und Wandtemperaturen bildet die Schichttemperatur (é,,,,), welche 
zur Bestimmung der Warmeiibergangszahl («,) dient. Die Warmedurchgangs- 
zahlen (K) an der Luftaustritt- (Reihen 3 und 4) und an der Gasaustrittstelle 
(letzte Reihe) sind ungefiahr gleich, so daB fiir die weitere Berechnung ein 
Mittelwert (K,,,) beniitzt werden kann. Die in Betracht zu ziehende Warme- 
menge (Q,_,,) errechnet sich aus dem Unterschied zwischen der Gesamtwarme- 
menge (Q;_,) im Lufterhitzer und der in den ersten zwei Reihen ausgetauschten 
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Warmemenge (Q, und Q,). K,, und Q,_, bestimmen gemeinsam die noc 
erforderliche Rohroberfliche nach der zweiten Reihe (Sp3_,, Gl. 28) u 
ferner die gesamte Rohrlange nach der zweiten Reihe (L,_,, Gl. 19). 


11. Mit der Gasgeschwindigkeit (w,) und der Gasaustrittstemperatur (t, 
berechnet sich die Lange der letzten Rohrreihe (Z,,, Gl. 10) und, da die Lange: 
der Rohrreihen linear abnehmen, die totale Anzahl der Rohrreihen (n). 


12. Da Warmeiibergang und Druckverlust verhailtnismaBig proportiona 
sind, muf der prozentuale Druckverlust aus der Formel von Blasius (4 p/p 
Gl. 29) ermittelt werden. 


13. Falls der Druckverlust zwischen den gewiinschten Grenzen hegt, wird 
der AuBendurchmesser der Rohrbiindel (D,, Gl. 11a) berechnet und die anderen 
Abmessungen werden abgeschatzt. Im allgemeinen soll ein Radiuszuschlag 
von cirka 50 cm fiir Isolierungs- und Konstruktionszwecke gemacht werden; 
die Héhe des Lufterhitzers wird ungefaihr 2,5 bis 3 mal die Linge der ersten 
Rohrreihe betragen. 


D. Resultate: 


Absatz 1: Bekannt Absatz 2: Angenommen 
G = 64 kg/s w, = 10,9 m/s 

i, = 356°C t,, = 1235°C woraus 
i = 00 € ¥7 = 0,615 kg/m? 
Loe = 140076 N = 608 Rohren 
oo ae d, = 0,0190 m wofiir 
m, = 9,73 kg/s a, = 00222 

Mp = 0,571 kg/s 6 = 0,006 m 

Mp = 9,42 kg/s Se Le 


Pow = 2,71 ata 
Qin = Qs-9 = £905 keal/s 


Absatz 3 

Querschnitt fiir Gasstro6mung. . ..... F, = 2,96 m? Gl. (8) 
Relative Luftgeschwindigkeit . . . . . . . Wo9,= 285,5 m/s Gl. (4) 
Lange der ersten Rohrreihe. ....... 4, = 1,62m GI. (10) 
Lingsteilung . .. . ... P, = 0,02822 m Gl. (6) 
Innendurchmesser des ‘Verouennuncerntmnee® D, = 2359 mi Gl. (11) 
Zylindrische Wandfliche. . . ...... S; = 13,2 m? Gl. (12) 
Rohroberflaiche, erste Reihe. . . . . . Sp, = 34,4 m* Gl. (19) 
Mittlere Lufttemperatur im mucreenives . . ty, = 503°C 
Warmetibergangszahlen. Luftseitig . . . . a, = 821 keal/m*h°C Gl. (25) 


Auf d, bezogen . . a, = 703 keal/m?h°C 
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Absatz 4 bis 8. Rohrrethe 1 und 2 


Absatz 9 bis 11. Rohrrethe 3—n 


meezwei Reihen........ 
Mittlere Temperaturdifferenz (log) 
Memeng—nv ......... 
Warmeiibergangszahl, 3. Reihe . 
Warmeiibergangszahl, letzte Reihe . 
Mittlere Warmedurchgangszahl. . 
Myarmemenge .......... 
Rohroberflache. 
Summierte Rohrlingen . 
Rohriange, letzte Reihe . 
Anzahl Rohrreihen . 


. ° e 


Absatz 12 bis 13 


- Mittlere Lufttemperatur oben an den letz- 


° e 


Gesamte Rohrlinge, beide Schlangen . 
Gesamte Rohrlinge, eine Schlange . . 





Bezeichnungen Reihe 1 
7 °C 356 
7 °C 524 
At  Prozent 57,2 
Ai, kcal/kg 43,2 
Q keal/s 1382 
-_ °C 646 
q,  keal/m*h 159500 
Q,  kcal/h 2,1-108 
Ai, keal/kg 29,6 
me °C 1305 
4i,, kcal/kg 24,8 
Ai. kcal/kg 

Ai kcal/kg 70 
Ai, kcal/kg 45,2 
t 28 1160 
Wy mis 10,89 
tem 939,3 
Re 3870 
ae keal/m?h°C 158,8 
Aix kcal/kg 45 


Reihe 2 


356 
454,2 
33,4 
25,1 
802 
535,2 


4,8 
40,6 
35,8 


1047 


10,89 
819,3 


4575 


142.1 
35,8 


489°C 


= 200°C 
134,7 keal/m?h°C 
121,2 keal/m?h°C 
108 keal/m?h®° C 
2721 keal/s 


= 454 m2 


21,4 m 
0,905 m 
20 


24,5 m 
2b mM 


Gleichung 

(18) 
(28) 
(28) 
(13) 
(14) 
(15) 
(16) 
(17) 
(8) 
(5) 
(22) 
(22) 

G1. (20) 

G1. (22) 

G1. (22) 

Gl. (26) 

Gl. (28) 

G1. (19) 

Gl. (10) 
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Druckverlust, luftseitig Jp;/p, . .. . oes | Gl. (2 
Druckverlust, gasseitig 4 p,/p, . 0,11% Gl. (3 
AuBendurchmesser tiber Rohrbiindel D, . = 2m Gl. (11 
Lufterhitzerabmessungen, Hohe x Durchmesser ca. 4,5 m-5,0 m 


4.8. Kompressor-Entwurf_ 


A. Bezeichnungen (siehe Abschnitt 3.1.) 











_ VY _T ine 2 2 
= we ee (D2—D,?) Ringquerschnitt (m?*) 
ne Anzahl Schaufeln pro Stufe 
aD 
, Sen EE hdr 5 Ors 
t Sea Schanfelteilung (nim) 
s Sehnenlange des Schaufelprofils 
Ge site Teilungszahl 
Vip =e) ee Mittlerer Wert der Relativgeschwindigkeit 
(dimensionslos) 
° 
= Auftriebskoeffizient 
Ge 
No Basiswirkungsgrad der Stufe (beriicksichtig 


Spitz- und Spaltverluste nicht) 


“nr? 


Ruckgewinnungskoeffizient 


N = —~ Drehzahl pro Minute 


B. Diskussion des Entwurfs 


Wie in Abschnitt 1.5. erwahnt, werden nur axiale Kompressoren in dieser 
Besprechung berticksichtigt, weil der notwendige Luftdurchsatz einer Marine- 
oder einer groBen stationairen Anlage sehr hoch ist. Es ist jedoch interessant 
festzustellen, da heute eine Neigung zur Anwendung racialer Kompressoren 
besteht; Radialkompressoren sind cher wirksamer wenn es sich um groBere 
Druckverhaltnisse und kleine Volumen handelt. Dieser Vorteil konnte unter 
Umstanden dazu fiihren, daB die letzten Stufen der Kompression radial aus- 
gefiihrt werden. | 

Ks ist viel Scharfsinn auf den Kompressor-Entwurf angewendet worden, 
so daB hier verschiedene Berechnungsmethoden vorliegen. Die Unterschiede 
sind aber rein formelmaSig und die endgiiltigen Entwiirfe, gleichgiiltig aus 
welcher Methode entwickelt, werden dhnlich aussehen. Die GroBen, die in den 
verschiedenen Methoden gebraucht werden, miissen zwischen gewissen Grenzen 
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liegen, die sich aus Erfahrung und Betriebsresultaten ergeben; z. B. wurde es, 
auf Grund von ausgefiihrten Versuchen mit 80° Reaktionsschaufeln fiir not- 
wendig befunden, das Verhaltnis der relativen Geschwindigkeiten (w,/w,) 
lpréBer als 0,75 einzusetzen, um Ablésungen zu verhindern, die sich aus hoher 
Schaufelbelastung und zugehérigem groBem Umlenkwinkel ergeben. In Eng- 
land und in den Vereinigten Staaten werden die Berechnungen auf Grund von 
Geschwindigkeitsdreiecken durchgefiihrt; die Winkel der Dreiecke folgern sich 
‘aus den Ergebnissen einer Reihe von Gitterversuchen und bestimmen somit 
te a. die Schaufeltorm. Auf dem Kontinent fuBen die Berechnungen meistens 





:. Tq, W,/wW,), welche die erreichbaren Sere cb ahion festlegen. 
| Wenn die erforderliche Schaufelform noch nicht ausprobiert worden ist. 
‘so bietet die Potentialtheorie [11] eine Moglichkeit, die Schaufelform zu ent- 


_ zugehérigen StoB- und Ablésungserscheinungen zu vermeiden (siehe Abs. 4.5.). 

Die folgenden Berechnungen, welchen ,,Free Vortex‘‘- Betrachtungen zu 

_Grunde liegen, kénnen aus der kontinentalen Berechnungsart entwickelt wer- 

den. Die Grundforderungen, die an ,,Free Vortex‘‘-Schaufeln gestellt werden, 
pier wie folgt: 


1. c, = konstant. Oder anders ausgedriickt yr = konstant. 

= 7c,, = konstant. 

3. Bei konstanter KnergieerhOhung bzw. Erniedrigung dem Radius entlang 
folgt: r(c,,—¢,.) = konstant oder r?7, = konstant. 

4. Aus obigen Beziehungen ergibt sich fiir den kinematischen Reaktionsgrad (p) 
(1—p)r? = konstant. 


Beziiglich der méglichen Druckverteilungen im Leit- und Laufrad gibt es 
grundsatzlich verschiedene Arten von Kompressorenschaufeln. Die drei 
bekanntesten davon sind: die 50%-Reaktion, die Leit-Lauf- und die Lauf-Leit- 
Anordnungen (siehe Abb. 14). 

Von den erwadhnten Typen besitzt dic 50%-Reaktions-Schaufelart die 
groBte Durchsatzzahl und die gréBte axiale Geschwindigkeit bei einer gegebe- 
nen Mach’schen Zahl (beziiglich der relativen Geschwindigkeit); dies ergibt 
einen kleineren Ringquerschnitt. Ferner, bei konstanten Gleitwinkeln (e = 
tan—¢,,/¢,) ist im zweidimensionalen Fall diese Schaufelart theoretisch die 
giinstigste. Da jedoch solche ideale Verhaltnisse in der Praxis nicht vorkommen 
und da sich ferner der Reaktionsgrad bei ,,Free Vortex‘‘-Schaufelungen langs 
der Schaufel veraindert, sind die theoretischen Vorteile nicht realisierbar. Eben 
deshalb werden Abweichungen von ,,Free Vortex‘-Schaufeln, speziell von 
solchen mit 50°-Reaktion in der Praxis 6fters angewendet. 
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50% Reaktion 





Abb. 14. Charakteristiken der drei Typen von Kompressorenschaufeln. 









Andererseits legt der Hauptvorteil der Leit-Lauf-Anordnung in der 
Beschleunigung, die in der Leitschanfel stattfindet. Dies erlanbt mehr Stufen 
und deshalb eine groBere Leistung unterzubringen ohne dabei Ablésungs 
erscheinungen befiirchten zu miissen; dies weil die Beschleunigung die radiale 
Geschwindigkeitsverteilung gleichmaBiger gestaltet; mit andern Worten, es 
liegt eine Tendenz zur Konstanthaltung der axialen Geschwindigkeit bei allen 
Radien vor. Mit dieser Art Beschaufelung gibt es immer einen Druckabfall in 
den Leitschaufeln, was einen Reaktionsgrad p> 1 zur Folge hat. Dieser Druck- 
abfall im Leitrad erfordert mehr Stufen ftir ein gegebenes Druckverhiltnis, 
was groBere Abmessungen als im Fall der 50%-Reaktionsschaufel verlangt. 
Falls die Umfangsgeschwindigkeit statt der Mach’schen Zahl der relativen 
Geschwindigkeiten die maBgebende Einschrankung bildet, so ist die obige 
Uberlegung nicht mehr maBgebend, weil die Leit-Lauf-Beschaufelung dann 
eine gréBere relative Geschwindigkeit (w,,) fiir eine gegebene Umfangsge- 
schwindigkeit (wu) zur Folge haben wird. 

Die dritte Beschaufelungsart, das heiBt die Lauf-Leit-Anordnung erzeugt 
eine kleine Druckerhéhung im Leitrad. Es wird deshalb, falls die Mach ’sche 
Zahl maBgebend ist, die notige Anzahl Stufen zwischen denjenigen liegen, die 
fiir die zwei letztgenannten Typen notwendig sind. 

Man muB sich immer daran crinnern, da bei einer Besprechung der ver- 
schiedenen Kompressorkennzahlen, diese Zahlen alle miteimander verkniipft 
sind, und daB eine Beurteilung eines gegebenen Wertes jeweils einen bestimm- 
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| Beim heutigen Stand des Kompressorenbaues sollte die Mach’sche Zahl 
‘(bezogen auf die relative Eintrittsgeschwindigkeit —w,) den Wert 0,75 —0,80 


nommenen Werte legen unterhalb dieser Grenze; der Héchstwert ist 248 m/s 
und tritt bei Eintritt in den ND-Kompressor auf. Die Umfangsgeschwindigkeit 
an der Nabe wird so gewihlt, daB sich eine verniinftige Anzahl Stufen ergibt, 
ohne dabei eine allzugroBe Verinderung der tangentialen Geschwindigkeits- 
komponente (4c, und 4w,,) hervorzurufen. Eine untere Begrenzung der 
Umfangsgeschwindigkeit von 160 m/s liegt in der Literatur [5] schon vor, aber 
in den Fallen, wo die Drehzahlen gegeben sind, wird es eventuell noétig sein, 
diesen Wert leicht zu unterschreiten, um eine verniinftige Druckzahl zu erzielen, 
welche vom Ringquerschnitt abhingt. 

Andererseits ist der Ringquerschnitt (2) durch das Durchmesserverhiltnis 
(Y) festgelegt; letzteres sollte den Wert von 1,6 am N D-Ende, aus mechanischen 
Grinden, nicht tiberschreiten. Diese Einschrinkung wird aber oft durch die 

andere Bedingung aufgehoben, daf} die minimal zulassige Schaufelhodhe rund 

| 40 mm betragen sollte und in der letzten Stufe fiir das Durchmesserverhaltnis 
des 6fteren maBgebend ist. Diese minimale Schaufelhohe ist erforderlich, um 
allzu groBe Wirbelungsverluste zu vermeiden. Die maximale Schaufelhéhe 
wird durch Fliehkraftbeanspruchung und durch die héchstzulassige Mach’sche 
Zahl der relativen Eintrittsgeschwindigkeit festgelegt. 

Die Sehnenlange des Schaufelprofils muB eine auf w,, bezogene Reynold’sche 
Zahl von rund 10° (je nach Turbulenzgrad) gestatten, um laminare Ablosungen 
za vermeiden. Ferner ist es aus Herstellungsgrtinden erwiinscht, die Sehnen- 
lange (s) an der Nabe fiir eine Reihe von Stufen konstant zu halten. In den 
hier aufgefiihrten Berechnungen schwankt das Verhaltnis von Schaufelhche 
zu Schaufelsehne (//s) zwischen 1,6 und 3,2. 


61 


















Biegebeanspruchungen zufolge Gas- und Flehkraftwirkungen, zusamme 
mit aerodynamischen Bedingungen beztiglich dem Auftriebskoeffizienten (C, 
bestimmen die minimale Schaufeldicke wenn die Sehnenlinge einmal festgeleg 
ist. Die Sehnenlange wird im allgemneinen von der Nabe bis zur Spitze abneh 
men und es kann sogar der Winkel zwischen Eintrittskante und Austritts 
kante 35° erreichen. Diese Zuspitzung der Schaufel vermindert die Schaufel 


beanspruchung durch Fliehkraftwirkung; eine angendherte Faustregel besagt 
Spitzenquerschnit 


l : B > 1 x i if ’ 
dafi die Beanspruchung um einen Faktor von 0,5+0,5 NabenquerseHiaia 


vermindert wird. 


Die Anzahl Schaufeln pro Stufe (z*), sowie die anderen Faktoren, die ir 
KKompressorenbau vorkommen, richten sich nach der Erfahrung des Konstruk:- 
teurs und der zur Verfiigung stehenden Versuchsunterlagen. Falls die Schaufel- 
teilung (¢*) zu klein eingesetzt wird, so sind die Reibungseinfliisse wegen der 
engen Kandle tiberwaltigend grof8. Wenn eine zu groBe Schaufelteilung (¢*) 
gewahlt wird, so ist die individuelle Schaufelbelastung zu hoch, was eine héhere 
Stufenzahl erforderlich macht. Es werden deshalb eine kleinere Teilungszahl 
(o=s/t*) und mehrere Stufen (somit eine kleinere Druckzahl) einen flacheren 
Kennlinienverlauf zur Folge haben, weil eine schwachbelastete Schaufel nicht 
so empfindlich ist. In dieser Berechnung varierte die Teilungszahl (c) zwischen 
den Grenzen 0,88 bis 1,03 (auf die gewihlte Schaufelzahl pro Stufe bezogen). 


Die minimal und maximal zulassigen Drehzahlen der turbinenangetriebenen 
Kompressorgruppe werden durch die Durchsatzmenge der letzten Kompres- 
sionsstufe resp. der letzten Turbinenstufe festgelegt. Die gewahlten Drehzahlen 
mtissen zwischen diesen Grenzen liegen, wobei auf kritische Drehzahlen zu 
achten ist. 

Die Wah! der Stufenzahl (z) bei einer gegebenen Durchsatzzahl mu eine 
verntinftige Druckzahl (%) zur Folge haben; es wird dabei ein passender 
Ablenkungskoeffizient (7,), der zusammen mit dem Durchsatzkoeffizient den 
Ablenkwinkel bestinimt, festgelegt. In der Berechnung liegt die Druckzahl 
zwischen 0,58 und 0,61. Es ist interessant festzustellen, dali die Druckzahl, 
je nach Schaufelprofil, sich bis 10% andern kann, fiir eine nur eingradige 
Verinderung des Anstrémwinkels. Da die Arbeit pro Stufe der Druckzahl 
proportional ist, kann eine Schaufelverschmutzung erhebliche Auswirkungen 
zur Folge haben. 

Der Grundwirkungsgrad (y,) verkniipft den Umlenkungskoeffizient (7g) 
und die Druckzahl (5). Er ist ein MaB des wirklichen Profilwirkungsgrades und 
die Sekundirverluste sind darin beriicksichtigt; d.h. die Arbeit der individu- 
ellen Schaufelelemente kommt darin zum Ausdruck. Ein passender Wert fiir 
den herangezogenen Schaufeltypus ist y, = 0,95. 

Der Auftriebskoeffizient (¢,) hat eine grundlegende Wichtigkeit beim 
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Nabe (n) 





? = 0, 80 
Y= 0,60 
Jy = 0,325 
Eva 
Wi 0, 786 
Mitte (m) 
9 = 0, 857 
Y = 0,506 
C; WwW, D5 oe 0, 232 
Rad ee 
Wy 0,822 
Spitze ($) 
9 = 0,893 
¥ = 0,438 
Ty= 0,174 
Cc WwW, Vs 
Ws 0,855 


Abb. 15. Dimensionslose Geschwindigkeitsdreiecke ftir den ND-Kompressor. Letzte Stufe. 


Schaufelentwurf, weil er ein MaB der Schaufelbelastung ist. Wenn méglich sollte 
sein Wert von der Nabe bis zur Spitze konstant gehalten werden, weil eine 
Abweichung von der optimalen Gleitzahl nur einen schlechteren Wirkungsgrad 
zur Folge haben kann. Ein abnehmender Auftriebskoeffizient entlang der 
Schaufelhche hatte eine relative VergroBerung der Schaufelsehne (s) zur Folge, 
was wegen der Vergr6Berung der Fliehkraftspannungen einen nachteiligen 
Hinflu8 ausiiben wiirde. Um den Auftriebskoeffizienten zwischen, verniinftigen 
Grenzen zu halten, ist es moéglich die Teilungszahl durch eine VergréBerung 
der Schaufelzahl pro Stufe zu variieren; d.h. durch mehrere eng gestellte 
Schaufeln (gréBeres Aspekt-Verhaltnis). Eine VergroSerung der Teilungszahl 
(o) bewirkt eine Verminderung des Auftriebskoeffizienten (¢,), weil der Faktor 
of, vom Umlenkungskoeffizienten (7,) und der mittleren relativen Anstr6m- 
geschwindigkeit (w,.) abhangig ist. In diesen Berechnungen sind Auftriebs- 
koeffizienten von 0,67 bis 0,78 angewendet worden; diese sind weit unter der 
maximal erlaubten Grenze von ungefaibr 1,2, oberhalb welcher die Gefahr von 
Abloésungen und Pumpen besteht. 
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Nabe(n) 9 =0,80 

~ =0,43 

G= 0,313 

14 a7 = 0.740 
W, 


ieee ial 









Mitte (m) 9 = 0,85 
P = 0,384 
T = 0,234 
rhe 0.798 


Spitze (s) p =0,8838 


= 0,339 
C T = 0,182 
Wz 
a daa 





Abb. 16. Dimensionslose Geschwindigkeitsdreiecke fiir den HD-Kompressor. Letzte Stufe. 


Nach dem ersten Entwurf sollte die kritische Drehzahl gepriift werden, um 
zu sehen, ob sie héher als die Arbeitsdrehzahl liegt. Womdglich sollte diese 
Drehzahl hoher als die Arbeitsdrehzah!] sein, man kann jedoch, falls notig, 
durch das kritische Gebiet hinauffahren. 


C. Kompressorenberechnungen 


Nach einer Berechnung der minimalen und maximalen Drehzahlen und 
nach Bestimmung der kritischen Drehzahlen wiirde die Drehzahl der Kom- 
pressorgruppe auf 11000 U./m festgelegt. Tafeln 1 und 2 stellen den Berechnungs- 
gang, die angenommenen Werte und die Resultate fiir die Kintritts- und Aus- 
trittsstufen beider Kompressoren dar. Abb. 15 und 16 zeigen die dimensions- 
losen Geschwindigkeitsdreiecke der letzten Stufen beider Kompressoren. Der 
Rotor wird als Trommel mit konstantem Nabendurchmesser ausgefihrt. 


64 






rele itet 
Definition 
enommen 
sleitet 


Definition 
: ran t 











genommen 
der Nabe gewahlt 
genommen 


dreieck 
| bg eleitet 


festgelegt 
gewahlt 
angenommen 
rewahit 
pbekannt 
ubgeleitet 
aus Definition 
angenommen 
abgeleitet 










aus Definition 
bekannt 
abgeleitet 





rch (uw) u. (N) festgelegt 


ve leitet oder gewahlt 


is Geschwindigkeits- 


1 der Nabe, abgeleitet, 
dann konstant gehalten 


durch (uw) u. (NV) festgelegt 


Tafel I. ND-Kompressor 


Symbol 


N (U./m) 


u (m/s) 
P 
Z 


Had (m) 


had 


Erste Stufe 


Nabe 
(n) 
11000 
160 
0,6 
9 
6980 
788 
0,605 
0,93 
0,325 
278 
96 
7,86 
0,0862 
fig 
oo 
Oded 
24 
0,879 
0,80 


1,00 
0,65 


0,74 


Mittel 
(m) 


Spitze 
(s) 


Tafel If. HD-Kompressor *) 
N (U./m) 11000 


u (m/s) 
p 
be 


Had (m) 
had (m) 


ip 
No 
aa 


D (mm) 
Cq (m/s) 


Q (m*/s) 


Q (m7?) 


150 
0,443 


0,313 
260 
66,5 
3,88 
0,0614 


185,2 
0,359 


0,206 
321 


220,5 
0,302 


Nabe 
(n) 
11000 


160 
0,6 


11000 
150 
0,443 
11 
7230 
668 
0,584 
0,93 
0,313 
260 
66,5 
2,07 


0,0375 


(m) 


—— 


Letzte Stufe 
Mittel Spitze 


(s) 
219 
0,438 


: *) Der HD-Kompressor ist von der letzten Stufe aus entworfen, weil eine minimale 
Schaufelhéhe von 40 mm beriicksichtigt werden muB. 
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Erste Stufe Letzte Stufe 
Symbol Nabe Mittel Spitze Nabe Mittel Spi 


(n) (m) (s) (n) (m) 


abgeleitet a6 — — — — 1,155 
abgeleitet oder gewahlt l (mm) 6] — — 40 — 
angenommen an 30 — — 35 — 
abgeleitet t*(mm) 27,25 “35565 "40,0 23,35 2950 
an der Nabe gewahlt s (mm) 24 18,9 15,68 24 20,4 
abgeleitet o 0,88 0,562 0,392 1,03 0,755 
angenommen p 0,80 0,869 0,904 0,80 0,850 
aus Geschwindigkeits- 

dreieck Woo 0,915 0,941 0,953 0,915 0,932 
abgeleitet Sd 0,684 0,437 0,305 0,685 0,502 
an der Nabe, abgeleitet, 

dann konstant gehalten ae 0.777 0,777 O77 0,665 0,665 


4.9. Turbinen-Entwurf 


A. Diskussion des Entwurfs 


Wie im Falle des Kompressoren-Entwurfs werden auch hier ,,Free Vortex® 
Betrachtungen zu Grunde gelegt. Ein Vorteil dieser Berechnungsart hegt u 
der Moglhichkeit, die Geschwindigkeit auf einem beliebigen Radius mit eine 
einfachen geometrischen Konstruktion zu ermitteln. Im Gegensatz zum Kom=— 
pressor findet hier ein Druckabfall statt, mit zugehdriger Expansion und 
Beschleunigung in der Turbine. Es werden somit Grenzschicht- und Ablésungs- 
erscheinungen gro®tenteils eliminiert, was einen gr6Beren Umlenkwinkel anzu- 
wenden gestattet. Es ist deshalb die Arbeit pro Turbinenstufe groer als das 
Arbeitsvermoégen einer 4hnlichen Kompressorenstufe. 

Die Eintrittstemperatur der HD-Turbine resp. der beiden Turbinen, falls 
Zwischenerhitzung angewendet wird, ist durch die metallurgischen Higen- 
schaften begrenzt. Da der Wirkungsgrad und die spezifische Leistung mit der 
héchst-zulissigen Temperatur zunehmen, werden diese beiden GréBen durch 
die Turbinenbeanspruchungen festgelegt. 

Die hohe Eintrittstemperatur hat zur Folge, da die Spannungen bei 
Turbineneintritt maBgebend werden. Die hochst-zulassige Spannung hangt 
vom Material ab; bei 650°C liegt diese bei ca. 900 kg/em?. Die zulassige Span- 
nung nimmt mit abnehmender Temperatur rasch zu. Versuche sind schon nut — 
sehr groBen Beanspruchungen durchgefiihrt worden; Flugzeugmotoren arbeiten 
z.B. mit Spannungen, die bis 2000 kg/em? betragen kénnen; solehe Motoren _ 
haben jedoch nur eine kurze Lebensdauer. Die mafgebenden Spannungen — 
werden 1. durch Fliehkraftwirkung und 2. durch Gaskrifte erzeugt. Die Flieh- 
kraftbeanspruchungen bestehen aus Zugspannungen und auch aus Biegespan- 
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hungen, weil die Schaufeln verdreht und eventuell auch geneigt sind. Die 
Gaskrafte erzeugen Scher- und Biegebeanspruchungen. 
| Es bestehen zwei Moglichkeiten die héchste Turbinentemperatur zu ver- 
erdBern: 1. durch die Entwicklung besserer wirmebestandiger Materialien und 
2. durch die Anwendung der Schaufelkiihlung. Die Schaufelkiihlung hat vom 
aerodynamischen Standpunkt aus gesehen den Nachteil, daB die Wasser- oder 
_ \Luftkanale innerhalb der Schaufel das Schaufelprofil beeinflussen. Ferner wird 
{sich die Fabrikation wegen den ndétigen Kiihlungseinrichtungen erheblich 
schwieriger gestalten. 
| Da die mittlere Temperatur einer Turbine hoher liegt als jene eines Kom- 
‘pressors, kann die Turbineneinheit aus weniger Stufen bestehen, weil die 
‘Schallgeschwindigkeit mit der Temperatur zunimmt; letzteres hat nimlich 
jzur Folge, daB bei einer gegebenen Mach’schen Zahl die Geschwindigkeiten 
i hoher und damit auch die zulassigen Enthalpiedifferenzen pro Stufe groéBer 
-gemacht werden konnen. Ferner ergeben groBe Mach’sche Zahlen keine 
' Schwierigkeiten in Expansionsstufen, was auch durch jahrzehntelange Erfah- 
i rungen im Dampfturbinenbau bestatigt wird. Es ist dies ein Grund daft, daB 
| man in den Anfangsstufen einer Turbine prozentual mehr Enthalpiegefialle 
| verarbeiten kann. Ein anderer Grund ist natiirlich der, daB mit der Expansions- 
BP chonfelung ein groBerer Umlenkwinkel angewendet werden kann. 
Wie erwihnt, finden Expansion und Beschleunigung in Turbinenschaufeln 
| statt. Um diese vorteilhaften Zustande zu erhalten, wird eine reine Impuls- 
_ beschaufelung vermieden. Diesen Berechnungen wurde ein Reaktionsgrad zu 
| Grunde gelegt, welcher die beste Kombination beztiglich Anzahl Schaufeln 
| pro Stufe, Stufenzahl und aerodynamischer Belastungszahl darstellt (siehe 
| 4.9., B.). In den Endstufen einer Turbine ist es 6fters notwendig, den Reak- 
' tionsgrad zu erhéhen oder die Umlenkung zu erniedrigen, um die Umfangs- 
komponente der Austrittsgeschwindigkeit (c,.) und damit die Wirbelverluste 
in verntnftigen Grenzen zu halten. Eine Erniedrigung der Umlenkung bedeutet, 
daB die Enthalpiegefalle der letzten Stufe kleiner werden. Es ist deshalb, wie 
oben erwiahnt, giinstig, daB ein groBeres Enthalpiegefalle in den Anfangsstufen 
verarbeitet werden kann. 

Kine Verainderung der Teilungszahl bei gleich bleibendem Schaufelprofil 
zeigt einen ahnlichen Einflu8 wie im Fall eines Kompressors. Das heiBt, eine 
zu groBe Teilungszahl hat engere Kandale und gréfere Reibungsverluste zur 
Folge; eine zu kleine Teilungszah! (groBe Schaufelteilung) erhoht die indivi- 
duelle Schaufelbeanspruchung, was die Gefahr von Ablosungen mit sich bringt. 
Reibung und Ablésung ergeben natitirlich einen kleineren Schaufelwirkungs- 
grad. Im Falle von Flugzeugturbinenbeschaufelung wird der héchste Wirkungs- 
grad mit einem Teilungsverhaltnis zwischen 1,2 und 1,7 erreicht, je nach 
Schaufelprofil und relativer Linge [16]. 
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Abb. 17. Wirkliche Geschwindigkeitsdreiecke in der HD-Turbine, auf dem mittlere: 
Durchmesser; oben fiir die erste Stufe und unten fir die letzte Stufe. 


Bei der Wahl von Schaufelprofilen miissen Schaufelnase und KGrper so 
gewahlt werden, da keine zu starke negativen Druckspitzen entstehen, da 
diese Ablosungen verursachen kénnen. Die Ablésungsgefahr nimmt mit einer 
gegen 1 strebenden Mach’schen Zahl zu, weil der Niederdruckteil mit seinen 
groBen Geschwindigkeiten, d.h. Hochgeschwindigkeitsgebiet, Uberschallge- 
schwindigkeiten mit den zugehodrigen StoBerscheinungen ermédglichen kann. 
Es muB8 ferner die Reynold’sche Zahl, bezogen auf die Sehnenlinge, gréBer 
als 10° sein, um laminare Ablésungen zu vermeiden. Mit einem giinstigen 
Profil ist es in Reaktionsbeschaufelungen moéglich, Mach’sche Zahlen von 0,8 
zu erreichen, ohne daB StoB- oder Ablosungserscheinungen auftreten. Die 
Schaufelform mu auch verniinftige Spannungsverhdltnisse aufweisen. 


B. Berechnungen 


Die gleichen Symbole und Beziehungen, wie bei der Kompressorenberech- 
nung koénnen hier angewendet werden. Es ist jedoch nicht vorteilhaft mit 
Auftriebskoeffizienten zu arbeiten, weil eine gréBere Freiheit in der Wahl 
der Druckverteilung bei beschleunigter Str6mung zu erreichen ist. Es ist 
vorteilhafter die von Zweifel eingefiihrte aerodynamische Belastungszahl (4) 
heranzuziehen [17], wo 
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Nabe (n) 
go> 0,50 
y = 0,55 
Jg= 0,80 





u= 780mM/s 


0 50 100 m/s Mitte _(m) 
ae 9 = 0,702 
¥ = 0,425 
T= 0,476 


Spitze (s) 
2 = 0,8025 
~ = 0,346 
T= 0,316 


u = 286M/s 











Abb. 18. Wirkliche Geschwindigkeitsdreiecke in der ND-Turbine. Letzte Stufe. 


Zweifel hat eine Reihe von Versuchen mit beschleunigenden Gittern aus- 
gewertet und dabei herausgefunden, daB die optimale Belastungszahl ange- 
nahert gleich 1 wurde. Somit beruhen die Turbinenberechnungen eher auf den 
Geschwindigkeitsdreiecken, wogegen im Kompressorenbau die Auftriebszahlen 
und Geschwindigkeitsverhiltnisse von maBgebender Bedeutung sind. 

Die Drehzahl der HD-Turbine wurde zu 11000 U./m festgelegt auf Grund 
der Kompressorenberechnung; unter angemessener Berticksichtigung des 
Reduktionsgetriebes (siehe Abs. 5) wurde eine Drehzahl von 9000 U./m fiir die 
ND-Turbine gewahlt. Der Berechnungsgang, die angenommenen Werte und 
die Resultate fiir die Eintritts- und Austrittsstufen beider Turbinen sind in 
den Tafeln 3 und 4 wiedergegeben. Die Geschwindigkeitsdreiecke fiir den mitt- 
leren Durchmesser der Eintritts- und Austrittsstufen der HD-Turbine befinden 
sich in Abb. 17; Abb. 18 zeigt die Dreiecke fiir die Austrittsstufe der ND- 
Turbine an der Nabe, Mitte und Spitze. 
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festgelegt 
gewahlt 
gewahlt 
bekannt 


abgeleitet (30% Gefalle 


in der 1. Stufe) 

abgeleitet 
angenommen 
abgeleitet 
bekannt 
angenommen 
abgeleitet 
abgeleitet 
abgeleitet 
abgeleitet 
angenommen 
abgeleitet 
abgeleitet 
abgeleitet 
abgeleitet 
gewahlt 
abgeleitet 
abgeleitet 


festgelegt 
gewahlt 
gewahlt 
bekannt 


abgeleitet (30% Gefalle 


in der 1. Stufe) 

abgeleitet 
angenommen 
abgeleitet 
bekannt 
angenommen. 
abgeleitet 
abgeleitet 
abgeleitet 
abgeleitet 


10 


Tafel 111. HD-Turbine 


Erste Stufe 
Mittel 


Nabe 
(n) 
N (U./m) 11000 


Symbol 


u(m/s) 180 
2 4 
Had (m) 19200 


(1+ f)Had 19360 


had(m) 5810 


ab 3,53 
No 0,95 
Te 1,675 
Q (m3/s) 6,19 
yp 0,6 
c, (m/s)  107,2 
Q (m?) 0,0572 
D(mm)_ 312 

~ (mm) 50 

p 0,1 
105, 0,608 
27 Wa, 2,04 
by We" 1,238 
g 1,65 
2° 50 


t* (mm) 1956 
s (mm) 32,4 


(m) 
209 


1,245 


0,517 


Spitze 


(Ss) 


Tafel 1V. ND-Turbine 


N (U./m) 9000 


u(m/s) 180 

Zz 4 
Had (m) 11820 
(1+ f)Had 11920 
had (m) 3575 
ab 2,165 
No 0,95 
Py 1,027 
Q (m#/s) 11,32 
yp a: 
c, (m/s) 99 

Q (m2) 0,1145 
D(mm) 382 

l (mm) 79 


Letzte Stufe 
Mittel Spit: 


Nabe 
(n) 
11000 

180 
4 
19360 


4520 
2,74 
0,95 
1,30 
0,60 
107,2 
0,1055 
312 
85 
0,50 
0,782 
2,035 
1,682 
ie 
37 
26,5 
32,1 


2780 
1,685 
0,95 
0,80 
17,3 
0,55 
99 
0,1749 
382 
112,5 





(m) 


Erste Stufe Letzte Stufe 
Symbol Nabe Mittel Spitze Nabe Mittel Spitze 


(n) (m) (s) (n) (m) (s) 


p 0,273 0,50 0,637 0,50 0,702 0,803 

10> 0,615 0,677 0,745 0,744 0,821 0,874 

| 277W, 1,262 0,955 0,765 1,19 0.782 —O,552 

abgel by We 0,920 0,931 0,949 1,112 1,062 1,039 

labgeleitet o 1,373 1,025 0,806 1,07 0,736 0,532 

ahlt i 50 — — 40 — — 

abgeleitet t*(mm) 24 29 34 30 38,8 47,7 
bgeleitet Simm) 33 29,7 27,4 Ban | 28,6 25,3 


4.10. Berechnung des Warmeaustauschers 

















n diesem Abschnitt wird eine allgemeine Entwurfsmethode fiir Gegenstrom- 
Varmeaustauscher entwickelt. Weil die algebraische Behandlung des Problems 
sehr kompliziert ist, war es zweckmaBig und sogar notwendig, den Entwurf 
n finf Teilen vorzunehmen. Unter-Abschnitt A enthalt die zahlreichen 
ymbole, die nétig sind. In Unter-Abschnitt B sind die verschiedenen Annah- 
nen fiir den allgemeinen Fall gegeben, wahrenddem Unter-Abschnitt C die 
ligemeinen Gleichungen fiir Warmeaustauscher enthalt. Im Unter-Abschnitt 
D sind zusatzliche Gleichungen fiir einen speziellen Warmeaustauscher dar- 
gestellt; die Gleichungen, die fiir einen Wairmeaustauscher in einem Gastur- 
binenkreislauf Giltigkeit haben, befinden sich in Unter-Abschnitt E. Letztere 
Gleichungen werden dann spezifisch angewendet auf die vorliegenden Kreis- 
laufe in Abschnitt 3.10. und 4.11. 


A. Symbole 
Index g gasseitig (auBere Rohrseite) 
~ Index L luftseitig (innere Rohrseite) 


d AuBendurchmesser des Rohres (m) 
I Innendurchmesser des Rohres (ni) 
Achsabstand der Rohre (m) 





Pid, Teilungsverhaltnis 
= ie = OR Hydraulischer Durchmesser (m) 
ag =d,¥q, Aquivalentdurchmesser auf Gasscite (m) 
=f (Rohranordnung) = 1,1 s? — 1 fiir Dreieck-Anordnung 
a? 7 





= fi Rohrquerschnitt — luftseitig (m7?) 





F,=nf, 


Lo | d,)? 


——— ee 


o 4 
s 


S,;=d,7L Heizflache pro Rohr, luftseitig (m7?) 
Totale Heizflache der Rohre (m7?) 





Stor =e Sy 
L 
iv 
Gl rroe 
tol 
V, a Gay. 
Yor 
G,—-G,/s 
Dye ke 
pee 
Wop = ai 
Your 
Yo! 


m= You ae bei t; °C und p ata (kg/m?) 


Cr = Cry YoL 
Cry 
UNE 





Totalquerschnitt fir Luftstr6mung (m?) 


Totalquerschnitt fiir Gasstro6mung (m2) 


VergroBerungsfaktor von d,, falls im Warmeaustauscher neb 


= F, wy, 3600. Stiindlich durchstr6mendes Luftvolumen (N m?/h) 


Luftgeschwindigkeit (m/s) 





Mittlere Luftgeschwindigkeit bei 0°C und 1,033 ata (m/s) 








den Normalzwischenriumen (Abstand P) noch andere auftrete 


Rohrlange (m) 

Anzahl Rohre 

Totales Rohrgewicht (kg) 

Total bendtigte Querschnittsflache des Warmeaustauschers 
innerhalb des Mantels 


durchstro6mendes Luftgewicht, stiindlich und sekiindlich (kg/] 
und kg/s) 


Spezifisches Gewicht der Luft bei 0°C und 1,033 ata (kg/Nm?) 


Spezifische Warme der Luft beit,°C und 1,033 ata in keal/Nm3 °C 
Spezifische Warme der Luft bei t; °C in keal/kg °C 
Zihigkeit der Luft bei ¢,°C und latm (kgs/m?) (sozusagen 
unabhingig vom Druck) 
Ubertragene Warmemenge (keal/h) 
1,033 ata (760 mm Hg —1 atm) 
Druck der Luft (ata) 

Druckverlust auf Luftseite, nur von den Rohren verursacht (at) 
Totaler Druckverlust auf Luftseite (at) 

Gesamtverlust an adiabatischem Turbinengefalle wegen dem 
Druckverlust im Wéarmeaustauscher (kcal/kg) 

Innerer Wirkungsgrad der Turbine 

Adiabatenexponent 


0,281 


Kintrittstemperatur der Luft (°C, °K) 
Austrittstemperatur der Luft (°C, °K) 
Kintrittstemperatur des Gases (°C, °K) 


Austrittstemperatur des Gases (°C, °K) 


. 
4s “ai Mittlere Lufttemperatur (°C) 


Mittlere Temperaturdifferenz (log) 
Expansions-Endtenperatur bei 
isentropischer Entspannung (° K) 
Warmeitibergangszahl (keal/m?h°C) 
Warmedurchgangszahl (keal/m?h°C) 





B. Voraussetzungen 




















a) Fir die allgemeinen Gleichungen 
1. Gegenstrom. 
9. Die Druckverluste sollen fiir den in den Zwischenriumen flieBenden 


toff genau so berecbnet werden k6nnen wie im Innern der Rohre, d.h. wir 


L 


ehen von der viel gebrauchten Annahme aus, dab 4p = mary sel, 
Re 


wobei d und Fe auf den hvdraulischen Durchmesser bezogen sind. Ks werden 
ulso in den folgenden Rechnungen die Druckverluste durch Ein- und Aus- 
tromvorrichtungen und innere Hindernisse nicht beriicksichtigt. 


b) Fur einen spezrellen Warmeaustauscher (Gas-Luft oder Luft- Luft) 


Zusatzlich zu den unter a) gemachten Voraussetzungen: 


3. Die durchstrémenden Stoffmengen sollen innerhalb wie auBerhalb der 
Rohre gleich sein. (Fiir einen geschlossenen ProzeB ist diese Annahme genau 
erfillt, falls die Mengenverluste gleich Null sind; beim offenen ProzeB nimmt 
das Gewicht infolge der Brennstoffemspritzung um einen vernachlassigbar 
kleinen Betrag zu). 

4. Wir nehmen an, dai der aus der Turbine kommende Stoff (entweder 
Rauchgas oder Luft) auf der RohrauBenseite durchstréme, also daB die zu 
erhitzende Luft im Innern der Rohre flieBe. 

5. Die Warmeiibergangszahlen der Luftseite und der Gasseite werden beide 
auf Grund derselben Gleichung berechnet (CO,- und H,O-Gehalt betragen 
beim offenen ProzeB nur je ungefahr 2°, des gesamten Rauchgases und haben 
sonut keinen EinfluB auf die Warmetibergangszahlen). 


c) Die Allgemeinen Gleichungen fiir Wadrmeaustausch 


Die vom Gas an die Wand abgegebene Wirmemenge @, und die von der 
Luft an der Wand aufgenommene Warmemenge Q, seien gleich der vom Gas 
an die Luft tibertragenen Warme Q. Es ist dann 
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Q,= 81 = 

Og = Vo Cap (ti — te) 

Or= Gr Crp (te —t’) 

Q = Gz cz, (te —ty)=K8 4, 
c= Gir Crp (ty — ty) 





KAg 
1 1 In d,/d; 1 
KS a,S,; A2r7L «8, 
do 
-.. ; Ing 
Fur diinne Winde: SO, ew 0 
S,=d,aL S,=d,a7L 


Fir S=S, wird K =K, gesetzt 
= igh 


—— § — 


g d, ar 


Ae (t; —t,') — (tg — ty’) 


es In [(¢, — te’) | (te — t')] 
Gl. (5) und Gl. (6) in GI. (4) eingesetzt: 


GrCr (to —4,)f/1 . 1 d,; 
fig ee 
Anzahl der Rohre: 
— G,/s 
frvYor “or 
Lange eines Rohres: 





Druckverlust 4p (Blasius’sche Gleichung (18), gtiltig bis Re = 10°) 
0.3164 0D w 





AP = Reb J, 2g 
dabei ist w = ~0¥o 
Y 
= eo IY 
Ya 10 l Do 
Re= re (11) 
ng 


Gl. (10) gibt den Zusammenhang zwischen 4p, w und wy (siehe EinfluB auf 
GI. (8) und (9)). 
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Die Gleichungen (1) bis (11) gelten ganz allgemein bei Gegenstrom. Es 
jussen nur die Voraussetzungen des Absatzes B (a) berticksichtigt werden. 
D. Zusatzliche Gleichungen fiir spezielle Warmeaustauscher 
leichung fiir den Warmeiibergang [19] 

fiir Luft und schwache Rauchgase 





1,075 
= (a+ bt) F035 We Be (12) 
b = 0,00168 
Wage.” Co 
ar =: Oy Se ee 
L (ee p gq o26 


sleichung (20) fiir den Gesamtverlust an adiabatischem Turbinengefille wegen 


‘‘ 


lem Druckverlust im Wirmeaustauscher: 
Bh = cP Ty" (Fh 4 Po) (13) 
Yo K PL Pg 


Mit diesen 13 Gleichungen lassen sich nun die im folgenden Abschnitt wieder- 
gegebenen Berechnungen entwickeln, die fiir bestimmte Anfangsbedingungen, 
z.T. in Nomogrammen, dargestellt wurden. 


E. Spezielle Gleichungen fiir Gegenstrom-Warmeaustauscher 
(Rekuperator) in Gasturbinen 


Setzen wir in Gl. (5) die Ausdriicke fiir «, und a, ein, und beachten wir noch 
den Zusammenhang von wy, und w»,, so erhalten wir: 


oy, d; _ x on) Oe 0,25 *) 
ay d, Y Wog d; d, 


Aus Annahme unter B (3): 








d. \2 d,; ) ] 
Ug = Mr (a>) = Morl=] — 14 
omen (ea) = ole) — 
Daraus ergibt sich: 
wy, a; & (d\O" ors 
xg d, ata ns 
Setzen wir 
d,\%78 
q= (| n €r >) 
So wird: 
ay ay _ & 
ao d, Y¥ s 


15 





ergibt: 


Gr Crp 0:28 
0,75 “% 
WoL 


Sot = 





Aus friiherer Definition: 
Gr Crp = Uhr Mor You Lp 3600 


C 
Srot = nda L und Crp = ae 
YOL 


In GI. (17) eingesetzt ergibt: 
L 


1,25 
d; 





= 900 Cr U Wrpee (18) 


Aus der Blasius’schen Gleichung (10) ergibt sich, wenn w, y und Re durch die 
bis Gl. (10) angegebenen Beziehungen ersetzt werden, zunachst: 





5,23 (7,+T7,)-10-? L ; 
A Tp 106 Sa p75 7025 ——_ wh? (19) 
Po 


(Fir Str6mung im Rohr ist d,=d,; und fiir Stro6mung au8erhalb ist d,=d,q,). 
Aus GI. (19) erhalt man fiir Luft wenn man Gl. (5) einsetzt: 


Cite ee 
Pr 


Ap, = 4,71 Cr Yor? nyo” U Woz? (20) 


Po 
Um die folgende Beziehung zwischen 4p, und 4p, zu vereinfachen, ist zu 
bemerken, daf: 


d, 1,25 Wog 1,75 d, 1,25 d; 2] 1175 d; 4,75 J ] 
(a) (ne) = (en) et) al Ca)” 8 as 


Dies mit Gl. (19) zusammen: 


A p, 7 T,+T, Pr (19 0,25 d; 4,75 l (21) 
A pr — fig ae hy Pg \YL d, Ge? 


Darin ist € ein VergréBerungsfaktor (siehe Aufzahlung der Symbole). Wenn 
die Rohre regelmaiffiig im Gehause angeordnet sind, nimmt dieser Faktor mit 
wachsender Rohrzahl ab. Wenn ein Raum zwischen Gehiuse und der auBer- 
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en Reihe der Rohre auftritt, werden Platten eingebaut, so das die Stromung 
- durch die Robhre stattfindet. Dann sind die £-Werte und ihre Potenzen 


Ap, = ——— 1, 4 (22) 
Cy k—1 (5+ 5 "| 
0 








Pr Ap, | 7 
us der Gl. (22) ergibt sich, bei gegebenem 4h, 4p; wenn aa aus Gl. (21) 
igesetzt wird. Aus Gl. (20) kénnen wir dann wy, berechnen, wenn u bekannt 


azahl der Rohre: 
= G,/ Ss (23) 


4 You “ot 


otaler Querschnitt 





d2 a ad? a : 
iS, = a +4, =a) a (1+ £q,) 


aus Gl. (23) eingesetzt gibt: 





Gls (d,\? ] 
= SHR (52) tea) (24) 
on \&% OL 
Totales Rohrgewicht: 
Ges = (d,° —_ d;") = nL Y Rohr (25) 


Die Gleichungen (15), (16), (18) und (20) bis (25) werden fiir die nun folgenden 
Berechnungen der Warmeaustauscher im offenen und im geschlossenen Kreis- 
lauf angewandt. 


4.11. Warmeaustauscher des geschlossenen Kreislaufes 


Aus dem berechneten Kreislauf sind folgende GroBen bestimmt worden 
(siehe Abschnitt 4.3.) 


G, = 64 kg/s Pg = 7,15 ata 
Hp = 65,3 keal/kg Pr = 29,56 ata 
nr = 90,90 = 356— 101 = 085 
T,/ = 647°K Amer 


=] 


~] 


Die fehlenden Berechnungsgrofen sind somit: 


iy = 288,5°C Pia oe 

t, = 273,5°C Po 

LT Pe 1008 Ak PL _ 443 

Ti +7, 1037 ak Py 

t,’ —d,’ = 255°C Yor, = 1,293 kg/Nm? 

ag = 3,934 ny, = 2,76-10-§ kos 
y =o Ny = 2,93-10-§ kgs/m? 
aly = O08 yr, = 20,1 kg/m? 

YA = 450 y, = 4,47 kom 

Cr = 0,320 keal/Nm? °C 


chungen: 


Annahme von €=1, so dah 
d,,\%75 
Se (*") 11 
In die allgemeinen Gleichungen eingesetzt ergibt: 
m = 1,48641,41¢ 


A pr = 0,026 u wo? 


AN an; (S)" 3 











Ap, d, qy° 
Ah 
at Oye 
129,56 Ap, 7,15 


Setzt man Gl. (21a) in Gl. (22a) ein, erhalt man: 
Ah 


1,483 +27,6 (“") 
d, 


Ap, = 


4,75] 
n° 
Aus GI. (22aa) und GI. (20a) ist es méglich wy, zu berechnen: 
L 


eee oe 0,25 
7128 = 288 U Wor 
t 


63 


Y | i 
2 
d,? Wor, 








Druckverlust im Warmeaustauscher 2% betrage; aus Gl. 
4000; aus diesen Werten kann I 


Geht man nun in die Kurven mit dem 
talen von der u-Kurve aus mit 4p; 


a ~ ARASH Sars 3 
— — it Ae 7 — 
eee) ON Oe 

Gr eotsh , 

6 hoe iS S25 ywO2s ga 

Noy IN. ~ BE sR 2S © 

2 Cece © aie 

° Bw kon SH 

= oganr ky 

LF aac 89 = ’ 

EDL S ee cee 

z: wee, ee 2 ee act 

SS ERAS © 5 = 

n AY <a Eee. = 4 
=|2 3 8 Safes 7 .. 
ke i eee SE Se “e 
ri ~ : >) ° EWo aia 2 7 
=e Dit + — © Sat eee at 
pe = as %  & mo ove 
—. LARS f Bee eo 5 ee! 

nN tf PANS PKISE oe met QD ors om 
7 en Ta LAL ILLFT REE NN Ss 2 Eso ll es 
SPs oe EEF AS -_F LSD -PIPR Si soo P85 He 
| fey, RRR oP EES. & 
Pas . geese kee 
~—" F Bae 4 
10 ce Se hy 
= a eae 
8 . ge = 3 

T mY 

 § & i 

cas a 

ag 3 

© aS 

es a 

ge Oo om 

fo? N 

oo § ¢ 

eg 

sere 

Ze . 

o..8 Hl 

ee Seay "= 

Sarre) 3 

se & Ss 

—o We q 

o sf = 

GN oS 













Unter der Annahme, da’ d,/d;=1,25 und unter den Voraussetzungen v 
Abschnitt 4.10. wurden dann die obigen Gleichungen beniitzt, um das Non 
gramm in Abb. 19 aufzustellen. Mit diesem Nomogramm kann eine Reihe v 
Warmeaustauschern fiir diesen bestimmten geschlossenen Kreislauf berechr 
werden. Zunichst wird angenommen, das mit d,/d; = 1,25, d, = 5 m 
woraus d, = 4mm. 











Wa. WM/s 











-Abb. 20. Warmeaustauscher-Kennlinien fiir geschlossenen Kreislauf. Optimaler Rohr- 
abstand ergibt sich zu s= 1,5, wofiir Gewichts- und Raumanspriiche am kleinsten werden. 
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Setzt man verschiedene Werte fiir 4h (1%, 2% und 3% von H,-) und fiir 
las Teilungsverhaltnis (s=1,2 bis 1,8) in Gl. (22aa) ein, so erhalt man eine 
ihe verschiedener Werte fiir 4 p,. Sucht man das gewiinschte Teilungsver- 
itnis (s) in Abb. 19 auf, so ist es méglich, die Werte von w,,, L/d’*, L, Fy, 
und G,,, zu bestimmen, welche sich aus den Gleichungen (20a), (18a), 
fa), (23a) und (25a) ergeben. Diese Resultate ergeben die Grundlagen fiir 
. Kennlinien des Warmeaustauschers des geschlossenen Prozesses; sie sind 
Abb. 20 dargestellt. Es ist aus diesen Kennlinien leicht ersichtlich, daB das 
timale Teilungsverhaltnis 1,5 betragt, wobei Gewichts- und Raumanspriiche 
1 Minimum darstellen. 

Wenn man annimmt, daB der adiabatische Enthalpieverlust zufolge Druck- 
rlust 2° ausmacht, so erhalt man einen Warmeaustauscher mit folgenden 
snngroBen: 


ilungsverhaltnis (s) = 1,5 

nzahl Rohre (n) = 22100 

uftgeschwindigkeit im Rohr w,; = 11,5 m/s 

Wy = 178 m/s 

esamtquerschnitt innerhalb des Gehauses (F’,,,) = 1,1 m? 

ohrilinge (LL) = 4,05 m 

Gesamtgewicht der Rohre (G,,,.) = 4,97 Tonnen 

ruckverlust innerhalb der Rohre (4 p,;) = 1% des jeweiligen Druckes 
Druckverlust auSerhalb der Rohre (4 p,) = 2% des jeweiligen Druckes 


4.12. Zwischen- und Vorkihler 


A. Symbole 


Es gelten die gleichen Symbole wie unter Abschnitt 4.10.; dazu kommen 
folgende Ausnahmen und Zusitze (siehe Abb. 21). 


Index w Wasserseitig (im Rohr) 

Index L Luftseitig (um das Rohr) 

index W ~~ Rohrwand 

Index m Mittelwert 

Index qu. 7 Quer und langs der Rohre 

di, Rohrrippendurchmesser (m oder mm) 
d, Hydraulischer Durchmesser (d,=d;) 
- Hydraulischer Radius (m oder mm) 
@ Warmemenge (kcal/s) 

Spezifische Wirme der Luft bei ¢°C (kcal/kg °C) 
Sekiindliches Luftgewicht (kg/s) 


y 

{ 
“Pp 

{a 


Sl 





Abb. 21. Schematische Darstellung des Kastens fiir Zwischen- und Vorkiihler. 
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00 
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Temperaturunterschied (°C) 
Wassereintrittstemperatur (°C) 
Wasseraustrittstemperatur (°C) 
Warmetibergangszahl (keal/m?h°C) 
Warmedurchgangszahl (kcal/m?h°C) 

Anzahl der Rohre pro Reihe 

Dicke der Schmutzschicht (mm) 

Warmeleitzahl der Schmutzschicht (kcal/m h°C) 
Innerer Rohrquerschnitt (m7?) 

Effektiver Rohrquerschnitt (m?). Wegen der Verschmutzung is 
dieser kleiner als f,, 

Anstr6mquerschnitt der Luft (m?) — bezogen auf ein leeres GefaB 
Heizfliche pro Rohr luftseitig (m?) — Rippenflache nicht in- 
begriffen 

Gaskonstante (m/°C) 

Rohrhohe (m) 

Kihlerlinge (m) 

Kihlerbreite (m) 

Anzahl Wasserwege 

Rauhigkeit im Rohr (geschatzt zu 0,3 mm) 
Wassergeschwindigkeit (m/s) 

Luftgeschwindigkeit (m/s), bezogen auf den AnstrOmquerschnitt 


Spezifisches Gewicht der Luft bei ¢°C und p ata (kg/m}) 


Spezifische Warme des Wassers (1000 kg/m?) 
Druck (ata) 

Druckgefalle (at) 

Reynods’sche Zahl 

Prandtl’sche Zahl 

Nusselt’sche Zahl 


B. Annahmen 





. Kreuzstrom. Die Luft wird einmal tiber die Rippen geftihrt und das Wasser 
wird mehrere Male parallel durch die Rohre gefiihrt. Die Wirksamkeit der 
Rippenrohre kann nur mit Kreuzstrom erreicht werden. 

. Standardrippenrohre; d,=12,7 mm, d,;=10,3 mm, d,=29 mm, 10 Rippen 
pro Zoll, s,= 2,36 und sp =2,68. 

. Kihler. In 2 gleichen, parallel geschalteten Teilen ausgefiihrt. Vielleicht 
stellt dies von Raum und Gewicht aus gesehen eine unnotige Verfeinerung 
(ungefahr 30%, mehr gegentiber einem einteiligen Kiihler) dar. Aber sie 
gibt die Méglichkeit von Reparaturen und Reinigungsarbeiten bei Teillast, 
wenn notig. 

. Nach einer gewissen Zeit wird eine wasserseitige Verschmutzung stattfinden. 
In den Berechnungen ist die Dicke der Schmutzschicht auf 6=0,3 mm und 
ihre Warmeleitzah! auf A=2 keal/mh°C geschatzt worden. 

. Alle Daten, wie Reynolds’sche Zahl und Warmetibergangszahlen, sind auf 
den 4uBeren Rohrdurchmesser (d,) bezogen, weil sie damit direkt aus den 
Versuchswerten von Escher-Wyss AG. genommen werden konnten. 

. Die verwendete Luftgeschwindigkeit ist eine theoretische, bezogen auf den 
Anstroémquerschnitt des GefaBes (w, = G/p-f,), was eine Anpassung an die 
Versuchswerte erlaubt. 

7. Die wasserseitigen Druckverluste im Zwischen- und Vorkiihler sollen unge- 
fahr gleich sein, um Drosselventile z1 vermeiden, wenn sie alle parallel 
geschaltet sind. 

8. Die Warmeleitfahigkeit der Rohrwand wird unendlich grof angenommen. 


C. Besprechung der Theorie 


Die weiter unten dargestellten Berechnungen verlangen eine eingehende 
Behandlung um eine optimale Kiihlergr6Be und verniinftige Druckverluste 
zu erhalten. Es ist auch verniinftig ungefahr die gleiche Rohrzahl (abhangig 
von Teilungsverhaltnis) in der Langs- und Querrichtung anzunehmen, um einen 
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viereckigen Kasten auf der Wasserseite anzunaihern; dabei werden die Roh 
in das kleinstmogliche Gehause eingebaut. 

Wenn einmal eine grundsatzliche Annahme der Werte von 4 p;/p,; w 
At,, gemacht ist, so steht die Ktihlerform mehr oder weniger fest. Die einzis 
weitere Annahme besteht in der ungefahren Wassergeschwindigkeit (w, 
diese ist in Gl. (6), bzw. Gl. (10) eingesetzt, um a, bzw. 4p, zu berechne 
Die ¢,,-Werte in Gleichung (10) stammen aus Versuchen von Nikuradse [22 
der ¢,, in Funktion der Reynolds’schen Zahl und der relativen Rauhigke 
(k/r.) ermittelt hat. Der ungefahr angenommene Wert von w,, wird spate 
bestatigt. 

Bei der Annahme von 4 p,/p; muB berticksichtigt werden, daB der Warme 
iibergang mit dem Druck zunimmt. Der Druck im Zwischenkiibler ist grofe 
als im Vorkiihler, was u.a. einen besseren Warmedurchgang im Zwischen 
kiihler zur Folge hat. Es wird deshalb der absolute Druckabfall im Zwischen 
kiihler kleiner sein und demnach, a fortiori, ein viel kleinerer prozentuelle 
Druckverlust 4 p,/p, erreicht (siehe Abs. E). Die Annahme von 4 p,/p, leg 
alle anderen luftseitigen Kenngr6Ben fest, weil dadurch /,, Re, w, und a, 
beeinfluBt werden. 

Der Wert von 4¢,, beeinfluBt den wasserseitigen Druckabfall, weil G,, unc 
somit indirekt w,, festgelegt wird. Es ist notwendig den Berechnungsgang nuit 
einer Reihe von 4t,,-Werten anzufangen. Aus diesen ergibt sich eine Reihe 
von Rohrlangen und Druckabfallen. Der giinstigste 4 t,,-Wert, der den Bedin- 
gungen gentigt, wird dann gewahlt und in die endgiiltige Berechnung eingesetzt. 
Zu bemerken ist, daB die Druckabfalle beider Kithler angenahert gleich sein 
sollten. Eine Reihe von Werten wird auch fiir m probeweise gewahlt, um die 
bestmégliche Form zu erzielen. 

Die GroBe G,/f, ist als Variable gewihlt worden, weil damit eine rasch 
konvergierende iterative Berechnung ermoglicht wird. 


D. Theorie 
Die Warmebilanz sieht folgendermaBen aus: 
07 = Qw= 
oder Q=G,¢,4t,=G,4t, (1) 
Die notwendige Heizflaiche betragt: 


3600Q 3600 
= pred PE ye, 2 
SL Kat. apie (°) 


1 1 ) 1 
worin —- = —+—4— (3) 





St 











bei ist «,, auf d, bezogen) und dem log der mittleren Temperaturdifferenz: 


(t, — ty) — (te — 4) 





4 tn = 7 +t 
ty’ — ty 
» luftseitige Reynolds’sche Zahl ist: 
wdy a@G 
= 5 
gn gn f y 


‘in 7 und y aus der mittleren Lufttemperatur berechnet sind. Die wasser- 
tige Warmetibergangszahl [19b] berechnet sich zu: 
qwo.85 


V 


ie Prandtl’sche Warmeiiberlegung [21] liefert: 


1 Pr Re 
Me= ot (7) 


orin ¢, eine Reibungszahl und 6 eine Ausnutzungszahl darstellen, welche 
wif Re bezogen; fiir jeden neuen Fall miissen beide, besonders bei Rippen- 
ohren, aus Versuchen bestimmt werden. Wenn die Werte fiir Nu, Pr und Re 
1 Gl. (7) eingesetzt werden, wird die luftseitige Wirmeitibergangszahl: 











See: 
9) gh 8 bh Cy i, (8) 
Das luftseitige Druckgefialle betragt: 
YLwz" 

Ap, =f. Nr 29 (9) 

Das wasserseitige Druckgefille [18] ist: 

d Yw a Yw Wy? 

= endo 10 
AD, Moy a 29 + 0,8 ¥ (10) 


dabei ist Z,, die wasserseitige Reibungszahl und der zweite Ausdruck bertick- 
sichtigt Eintritts- und Austrittsverluste. 
Die sektindliche Luftmenge ist: 


Gr=freLyr (11) 


Setzt man w, aus Gl. (9) in Gl. (11) ein, so erhalt man: 


Gy. P 
—— = W = 12) 
era, \ 
9 A Plg 
PL 
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Zunachst dividiert man Gl. (1) durch Gl. (2) und setzt den «,-Wert aus Gl. ( 
ein, so daB 








At, 8b 
Cr Mr = A ty of ea 
Ks folgt: 
f...____ oa 
fr. 4 RTAt, > 
a 4 Apy q Atty 
PE 
Anzahl der Rohre in der Querrichtung: 
Ny = 4 Cw 
BEF wg 


Die Anwendungsmethode der obigen Gleichungen ergibt sich aus der Tabelle 
der Resultate. 


EK. Resultate 
Diese sind fiir eines der beiden gleichen parallel geschalteten Kithlaggregate. 


Zwischenkthler Vorkihler 


G,/2  (kg/s) 32 32 
Pr (ata) 14,35 7,08 
ee (C) 98 146 
Bekannt ty (°C) 20 90 
At, (°C) 78 126 
ie Ge 15 15 
Angenommen, aber / ft, (°C) 23 25 
spiter kontrolliert Ate (°C) 8 10 
GI. (1) Q (keal/s) 614 984 
Gl. (1) G/2 (kg/s) Ho 7 98,4 
Gl. (4) Ae ee) 25,8 36,4 
Angenommien, aber 
verifiziert aly, (m/s) 2,95 3,02 
Gl. (6) Oy (keal/m? h°C) 7950 8040 
Gl. (9) A pr lpr (%) 0,29 1,22 
Gl. (14) G/2f  (kg/s m?) 25,6 32,4 
Gl. (5) Re, 227-10! 1,96- 104 
Cy 2,65 2,78 
Aus den Versuchen h 2 46 245 
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Zwischenkiihler Vorkihler 


or, (kcal/m?h°C) 4280 4050 
i (keal/m? h°C) 1962 Lo 
l. zB (m2) 0,90 0,99 
rewahlt m 4 4 
Ng 39 44 
Np 36 40 
: B (m) 114 oe 
[,/B h (m) O77 0,75 
Sq tp ib (m) 1,22 1,36 
S, (m2) 43,2 51,8 
Re, 284-103 291-104 
Aus den Nikuradse- 
Kurven c 0,059 0,059 
G Ap, (at) I l 





4.13. Hilfsanlagen 


Neben den obigen Hauptteilen muB die geschlossene Anlage auch folgende 
Hilfsmaschinen aufweisen: 


1. Luftspeicher 


Die GroBe des Luftspeichers fiir eine bestimmte Anlage hangt von der 
gewtinschten Aufladezeit ab. Fiir ein Frachtschiff, das meistens mit konstanter 
Geschwindigkeit fahrt, sollte der Luftspeicher einen Inhalt von nur ungefahr 
der Halfte des Luftgewichtes der ganzen Anlage haben. 

Kine Anlage von 8500 WPS weist einen totalen Inhalt von ca. 200 kg Luft 
auf. Wenn der Luftspeicher die Halfte dieses Inhalts aufweisen soll, so braucht 
er ein Volumen von 2,15 m? bei 40 ata; dieses Volumen entspricht einer unge- 
fahren Linge von 2,5 m und einem Durchmesser von 1,0 m. Es ist zu bemerken, 
daB, je langer der Speicher, desto kleiner die Wanddicke wird. 


2. Zwei Zusatzkompressoren 


Diese Kompressoren laden den Speicher auf und kompensieren auch den 
Luftverlust durch Undichtheit. Sie haben jeder eine Leistung von ca. 50 PS 
und konnen zusammen eine Menge von ca. 7 kg/min verdichten. 

Mittels beider Zusatzkompressoren und dem Luftspeicher kann die Anlage 
im Notfall in ca. 15 Minuten aufgeladen werden, sofern sie schon vorgewarmt 
wurde. 
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3. Zwer Dampfanwurfturbinen 


Die Anlage weist zwei Anwurfturbinen mit Dampfantrieb auf; eine um di 
Aufladegruppe anzuwerfen und die andere, ftir die Hauptkompressorengruppe 
Angenommen, daf{ die Anwurfturbinen eine Leistung von ungefaihr 4% d 
Gesamtleistung besitzen miissen, wird die Anwurfturbine der Aufladegrupp 
eine Leistung von ca. 100 WPS haben und die der Hauptkompressorengrupp 
ca. 350 WPS (siehe Abs. 5.3. fiir Besprechung des Dampfkessels). Dabei is 
vorausgesetzt, daB jede Maschine mechanische Verluste von 2% erleidet; die 
ist vorsichtig genug geschitzt, besonders fiir groRere Anlagen. 


4.14. Zusammenfassung 


Aus den Berechnungen der Druckverluste in den Hauptteilen der Anlage 
ergibt sich, daB die urspriinglichen Annahmen der Druckverluste, wie in Abs. 
4.3. dargestellt, zu hoch waren. Aber, wie frither erwihnt, ist das Ziel nicht 
eine Anlage mit hochstem Wirkungsgrad zu entwerfen, sondern die Entwurfs- 
methode mit entsprechenden Problemen darzustellen. 

Eine Neuberechnung der Anlage mit den gerechneten Druckverlusten und 
einer Rekuperatorwirksamkeit von 0,90, statt 0,85, gibt einen Wirkungsgrad 
MOURoN.6./,. 

Es ist klar, daB der groBte Nachteil der geschlossenen Anlage im Luft- 
erhitzer und der zugehorigen Aufladegruppe liegt. Der Lufterhitzer hat nicht 
nur einen relativ niedrigen Wirkungsgrad, sondern bendtigt eine zusdtzlich 
eingebaute Leistung von 4400 WPS, wobei noch 100 WPS fiir die Anwurf- 
turbine zugezahlt werden miissen; dies entspricht 53° der Nutzleistung. Trotz 
diesem Nachteil wird der Gesamtwirkungsgrad der geschlossenen Anlage, bei 
den heute zulissigen Temperaturen, denjenigen der offenen Anlage tibertreffen. 
Auf diesem Gebiete wird die Entwicklung [7] eines Strahlungslufterhitzers, 
ohne Umwalzung und Aufladung, wie in Abs. 4.6. erwahnt, den groBten Fort- 
schritt bringen. 

Auf Grund einer groben Abschitzung werden die Gewichte der Anlage 
ungefahr wie folgt: 


Turbinen und Kompressoren . . . . 15 Tonnen 
Lufterhitzer und Aufladegruppe. . . 43 __,, 
Warmeaustauscher (Rekuperator). . 25  ,, 
Zwischen- und Vorkiihler. . ... . 18 ¥ 
Anwurfturbinen. .. . a ] = 
Schmier6l- und Iaaiiiéinrichtuneeas Bis: Oe 
Totales Gewicht. ..< 2) | 22 ne a 

Gewicht pro, WPS... .. . . > jee kg/WPS 
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jieses Totalgewicht ist wesentlich kleiner ais das der entsprechenden Dampf- 
milage, welches sich nach Abs. 2.3. zu 241 Tonnen ergab. 


VY. Anordnung der Maschinen in einem C-3-Frachtschiff 


3.1. Propeller 


Wie in Abschnitt 1.5. erwahnt, ist der Verstellpropeller in diesem Fall als 
Lésung des Riickwartsproblems der Gasturbine gewahlt worden. Es gibt ver- 
chiedene andere Moglichkeiten, um dieses Problem zu lésen; sie verlangen 
aber mehr Kompromisse [23] als der Verstellpropeller. Somit verspricht heute 
Jer Verstellpropeller die beste Lésung. Die Gegner des Verstellpropellers 
fuhren dessen schlechten Wirkungsgrad und clessen Konstruktionssch wierig- 
keiten als Hauptnachteile ins Feld. Neuere Entwicklungen und Versuche [24] 
beweisen aber, dafi der Wirkungsgradverlust fast vernachlassigbar klein ist 
(siehe Abs. 1.4.); dies, weil der Schlupfkoeffizient mit der gréBeren Propeller- 
nabe nicht abninimt. Ferner zeigen Kaplanturbinen [25], da® keine Konstruk- 
tionsschwierigkeit auftreten sollte. Die einzige Schwierigkeit besteht in der 
Befestigung der Schraubenblatter in der Nabe, weil clie Fliechkraft einen groBen 
Teil der Totalkraft auf die Schaufeln ausmacht. 


5.2. Reduktionsgetriebe 


Eine andere wichtige Frage besteht in der Ubertragung der Leistung von 
der raschlanfenden Turbine (9000 U./m) auf die langsamlaufende Propeller- 
welle (ca. 80 U./m). Obwohl das Reduktionsverhaltnis groB ist, zeigen Abb. 22 
und Tafel V, daf& die Ubertragung méglich ist. Das gewahlte Reduktions- 
- getriebe enthalt Maag-Zahnrader mit einem hohen Zahnbelastungskoeffizienten 
(K), der jedoch innerhalb der Lloyds-Vorschriften liegt. Obwohl die mittlere 
Umfangsgeschwindigkeit der ersten Ubersetzung hoch erscheint, stimmt dieser 
Wert mit den heute tiblichen iiberein. 

Eine sehr wichtige Eigenschaft ist das relativ niedrige Gewicht der Getriebe. 
Die Zahnrider, die zur Zeit in einem C-3-Frachtschiff mit Dampfturbinen- 
antrieb installiert sind, wiegen ca. 75 Tonnen, d.h. mehr als das Doppelte des 
vorgeschlagenen Maag-Getriebes (35 Tonnen). Es ist somit eine Méglichkeit 
vorhanden, fiir alle Schiffe das groBe Totalgewicht von Welle und Propeller 
sowie Getriebe herabzusetzen, besonders dort wo Verstellpropeller verwendet 
werden. Damit kann ferner das Gesamtgewicht der Gasturbinenanlage stark 
reduziert werden, weil das Reduktionsgetriebe den gréBten Anteil am Gesamt- 
gewicht innehat. 
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Abb. 22. Reduktionsgetriebe fiir ein C-3-Frachtschiff. Alle Charakteristiken dieser 
Getriebe sind in Tafel 5 dargestellt. 
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Tafel V. Reduktionsgetriebe 


_ Dreistufiges Getriebe von 9000 U./m auf 80 U./m, 8500 WPS, Getriebe- 
wirkungsgrad 7», = 0,97, Totalgewicht = 35 Tonnen. 


1. Stufe 2. Stufe 3. Stufe 
Achsabstand der Rader (mm) 600 750 1500 
Ubersetzungsverhiltnis 4,4 4,5 5,7 
eistung (PS) 8500 4250 (x2) 4250 (x2) 
Drehzahlverhaltnis 9000/2050 2050/456 456/80 
Durchmesser (mm) 222/978 21/1227 448/2552 
Mittlere Umfangsgeschwindigkeit (m/s) 104 29,5 10,7 
Gesamtbelastung (kg) 6150 10800 29800 
Zahnradbreite (mm) 180 270 360 
342 400 830 
1,88 1,8 2,175 
35/154 37/166 29/165 
20 2552 48,7 
1980 2000 2000 
Steigungswinkel 12 La 6° 


o.s. Anordnung der Maschinen 


Wie in Abb. 22a gezeigt, sind die Abmessungen des Maschinenraumes, die 
eme Dampfanlage in einem C-3-Frachtschiff in Anspruch nimmt, reichlich 
geniigend, um eine Gasturbinenanlage darin unterzubringen. 

Ein wichtiges Problem ist die Wahl des Generatorenantriebes; diese 
konnen einen Diesel-, Gasturbinen- oder Dampfantrieb aufweisen. Da Dampf 
sowieso auf einem Schiff fiir viele Zwecke bendtigt wird, liegt die beste Loésung 
darin, die Generatoren und Anwurfturbinen mit Dampf anzutreiben. Dies hat 
den Vorteil, daf die sonst n6étigen elektrischen Anwurfmotoren fiir die Gas- 
turbinenanlage durch Dampfturbinen ersetzt werden kénnen; die Dampftur- 
binen beanspruchen weniger Raum und konnen zudem besser als elektrische 
Motoren tiberbelastet werden. Der Hilfskessel ist nach Abb. 22a so plaziert, 
daB der bestehende Kamin beniitzt werden kann. 

Der Rekuperator liegt auf der Verlangerung der ND-Turbinenachse, eine 
Anordnung, welche nicht nur den in Anspruch genommenen Raum reduziert, 
sondern auch Leitungen und zugehorige Verluste auch reduziert. 

Alle Maschinen sind auf der gleichen Hohe montiert, und womoglich wurden 
die Leitungen unten durchverlegt, was einen leichteren Zugang zu den ver- 
schiedenen Einheiten fiir Kontroll- und Reparaturzwecke erlaubt. 

Die Zwischen- und Vorktihler wurden als Doppeleinheiten entworfen, um 
Reinigung und Reparaturen bei herabgesetzten Schiffsgeschwindigkeiten vor- 
nehmen zu kénnen. Dies ist vielleicht eine unnétige Verfeinerung, weil dadurch 
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mehr Raum und Gewicht in Anspruch genommen wird (ca. 30%). Es wird 
empfehlenswert sein, eine Entwasserungsemrichtung einzubauen, um médgliche 
Niederschlage zufolge Kondensation, in den Ktihlern zu vermeiden. 

Obwohl der Lufterhitzer die gr68te Einheit der Anlage bildet, ist ersichtlich, 
daB er nicht so viel Raum in Anspruch nimmt wie die beiden Kessel der Dampf- 
anlage. Seine Lage wird durch praktische Gesichtspunkte bestimmt; in diesem 
Fall liegt er den Generatoren gegeniiber, um die Gewichtsverteilung zu ver- 
bessern. 


Tafel VI. Zusdtzlich bendtigte EHinheiten, die auch in allen Anlagen vorkommen 
und nicht auf Abb. 22a aufgefiihrt werden 


Notstromanlage mit Schalttafel Trinkwasserpumpen 
und Olbehalter Bunkerungs- und Ballastpumpen 
Werkstatteinrichtungen HeiBwasserumwalzpumpen 
Gefrieranlage und Behalter Kaltwasserumwalzpumpen 
Notluftkompressor und Behalter Verdampferprif behalter 
Warmwasserzubereitungsanlage Abwasserbehialter 
Feuerpumpe Prif behalter 
Feuer- und Sanitaéatspumpe Entwiasserungs-Sammelbehialter 
Lenzpumpe Schmier6]-Hochbehalter 
See- und Ballastpumpe Schmier6l-Absetztank 
Allgemeine Dienstpumpe Schmier6lvorratstank 
Zundpumpe SchmierG6lentwasserungstank 
Verdampfer-Speisepumpen Destillat-Behalter 
Umwilzpumpe des Gefrieranlage- Trinkwasservorratsbehalter 
kondensators Brennolabsetztank 


Die ttblichen Hilfsanlagen, welche in Abb. 22a nicht aufgeftihrt sind, 
nehmen viel Raum in Anspruch. Diese Hilfsanlagen werden in Tafel VI einzeln 
aufgefiihrt; es ist zu bemerken, daB diese Einheiten allgemein in allen Schiffs- 
anlagen vorkommen. 

Tafel VII enthalt eine Gegentiberstellung der einander entsprechenden Ein- 
heiten von Dampf, und Gasturbinenanlagen. Wie ersichtlich, ist eine Gas- 
turbinenanlage beziiglich Raum- und Gewichtsanspriichen vorteilhafter als 
eine Dampfanlage. 

Der Ausfall des Kesselspeisewassers (ca. 227 Tonnen) das in einer Dampf- 
anlage gebraucht wird, gestattet eine starke Verkleinerung der Speisewasser- 
behalter, was eine grobe Gewichtsverminderung mit sich bringt. Man konnte 
auch diese Behilter fiir Brenndl in Anspruch nehmen, was den Fahrbereich 
des Schiffes erhéhen wiirde. 

Die stiindliche Leistung der Verdampferanlage kann auch herabgesetzt 
werden, so daf sie nur noch den Bedarf an Speisewasser fiir den Hilfskessel 
und die Trinkwasserversorgung zu decken hat. 
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Tafel VII. Entsprechende Einneiten in Dampf- und Gasturbinenanlagen 


Dampf Gasturbine Bemerkungen 
Hauptkessel Lufterhitzer Die Gasturbinenanlage bendtigt 
Geblase Aufladegruppe und einen Hilfsdampfkessel, um die 

Luftvorwarmer Generatoren und Anwurfturbine zu 
treiben. 
Speisewasserbehalter und Luftspeicher Siehe Abs. 5.3. 
Kesseltrommeln 
Hauptkondensator Warmeaustauscher (Rekuperator) 
Luftabsauger 


Entwasserungsriickkiihler Zwischen- u. Vorkiihler 
Hilfskondensatoren zu 

den Ejektoren 
Speisewasservorwarmer 


Hauptumlaufpumpe Kiithlwasserpumpe Die Zwischen- und Vorkiihler ben6- 
tigten viel weniger Wasser als der 
Kondensator 


Speisepumpen Axiale Kompressoren 
Hauptkondensatpumpen 


Speisepumpe fiir die Zusatzkompressoren 
Wasserauf bereitung 


Dichtungen gegen Dampf Oldichtungen 


VI. Teillast-Probleme 


6.1. Einleitende Bemerkungen 


Ks ist nicht médglich gewesen, den heutigen Zustand der Gasturbinen- 
entwicklung zu erreichen, ohne zahlreiche Schwierigkeiten zu iiberwinden. 
Diese Schwierigkeiten, die immer mit Neuausfihrungen verknipft sind, haben 
jedoch zu Kritik AnlaB gegeben, welche eher zuriickhaltend als fordernd 
wirkte. Ein Teil der Schwierigkeiten der ersten Gasturbinenanlagen riihrten 
davon her, dafS das Regulierproblem eher vom statischen Standpunkt aus 
betrachtet wurde; d.h. die Ubergangserscheinungen und die damit verkniipfte 
Uberbeanspruchung der Materialien, aus mechanischen und thermischen Griin- 
den, wurden nicht geniigend beachtet. Dies ist an sich verstandlich, weil im 
Dampfturbinenbau solche Erscheinungen nur nebenbei, oder tiberhaupt nicht 
hervorgetreten sind. In Dampfturbinenanlagen verursachen groRere Lastande- 
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rungen schnelle Veranderungen in den Turbinen allein, wahrenddem die Kessel, 
Vorwarmer, Uberhitzer, Speisepumpen, Leitungen und Hilfsmaschinen den 
Anderungen nur ganz langsain folgen. 
Auch heute ist es noch unméglich, alle Ubergangserscheinungen solcher 
Kraftanlagen voraus zu berechnen; einerseits wegen der groBen Anzahl der 
zu berticksichtigenden Variablen, ferner wegen dem Mangel an Betriebsdaten 
und den Schwierigkeiten, die mit einer Zerlegung der Einfliisse der verschie- 
denen Faktoren verbunden sind. Es sind tibrigens keine ausfiithrliche Ergebnisse 
in dieser Hinsicht ftir offene oder geschlossene Kreisprozesse ver6ffentlicht 
worden; auch wenn solche Resultate zuginglich waren, wire es fast unméglich, 
die relativen Einwirkungen der verschiedenen Komponenten zu bestimmen. 
Man kann den EinfluB der tiberwiegenden Faktoren angenahert bestimmen, 
aber die Resultate solecher Ermittlungen mii8ten unter den eigentlichen 
Betriebsbedingungen genau nachkontrolliert werden. Das folgende Beispiel 
zeigt die Schwierigkeiten, die mit einer solchen Berechnung verbunden sind. 
Als Beispiel sei zu untersuchen, was fiir Vorginge sich im Rekuperator abspie- 
len. Die Temperatur der Rohre hangt u.a. vom Druck, der Geschwindigkeit 
und der Temperatur der Medien innerhalb und auBerhalb der Rohre ab; ferner 
spielt die Temperaturverteilung im Gas selbst, und der Temperaturgradient 
langs der Rohre, eine Rolle. Alle diese GréBen sind miteinander verkniipft und 
sind gleichzeitig komplizierte Zeitfunktionen. 
Rotierende Maschinen stellen em noch komplizierteres Beispiel dar, weil 
die Gestaltung der Bestandteile (Rotor, Gehause, Schaufeln usw.) einen merk- 
lichen EinfluB auf den Warmeflu8 und die Temperaturverteilung austibt. Da 
es unmoglich ist, eine genaue Berechnung solcher 6rtlichen Temperaturen und 
der daraus folgenden Verformungen durchzufihren, ist es notwendig, einen 
geniigend groBen Schaufelspalt anzunehmen, um clie Warmedehnungen der 
Schaufeln und des Rotors zu beriicksichtigen. Dies ist besonders wichtig, wenn 
austenitische Stahle verwendet werden, weil diese einen groBen Warmedehnungs- 
koeffizienten besitzen und deshalb differentielle Spannungserscheinungen her- 
vorrufen kénnen. Als Folge dieser groferen Spalte miissen die angenommenen 
Wirkungsgrade entsprechend vorsichtig eingesetzt werden (siehe Abs. ITI). 
Kin einfaches Beispiel, wie der Druck und die anderen Zustandsgr6Ben eines 
Gases sich mit der Zeit verandern, wenn eine Anderung im System vorge- 
nommen wird, ist in Abs. 6.5.-3. gegeben. Solche Berechnungen kénnen nach 
einer angenaherten Bestimmung der Zeitkonstanten auf Grund der Entwuris- 
abmessungen durchgefiihrt werden. Diese Berechnungen ergeben eine ange- 
naherte Vorausbestimmung der Temperatur-Zeitbeziehung und der Spannun- 
gen. Wahrend der Ubergangsperiode finden Verzerrungen in den sonst linear 
gekoppelten KreislaufgréBen statt; d.h. die Kreislaufdiagramme (insofern als 
man solche in Betracht zichen kann) werden relative Abweichungen erfahren. 
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Kine Schiffs-Gasturbinenanlage besitzt einen groBen Vorteil gegeniiber 
einer stationdren Gasturbinenanlage in bezug auf die Regulierung. In einer 
stationaren elektrischen Kraftanlage werden die Lastaénderungen von auben 
diktiert; d.h. die entfernt liegenden Konsumenten bestimmen die Last. Solche 
Lastanderungen kénnen ganz unregelmaifig auftreten, d.h. unerwartet. Auf 
einem Schiff jedoch werden die Anderungen gewollt vom Betriebspersonal 
hervorgerufen und eine stindige Uberwachung des Schaltpultes, wihrend einer 
bestimmten Anderung, erlaubt es, das Ziel zu erreichen, ohne daB Pendelungen 
dabei in Erscheinung treten. Druckschwankungen kénnen Pumpen der Kom- 
pressoren hervorrufen. Diese Erscheinungen kénnen mittels spezieller Sicher- 
heitsvorrichtungen zum Teil vermieden werden; zweckmaBig jedoch durch 
geschickte Handhabung der Steuerung. Man soll ferner darauf achten, dab 
die Ersetzung einer automatischen Regulierung durch Handbetatigung eine 
Moglichkeit des instabilen Reguliervorganges ausschaltet; die automatische 
Reguliereinrichtung besitzt eine Riickkoppelung und ist deshalb eventuell 
Schwingungen ausgesetzt. 


6.2. Regulierungsmoglichkeiten der verschiedenen Kreislaufe 


Wie im Kapitel III dargelegt wurde, besitzt die zweckmaéBigste Marine- 
Gasturbinenanlage mit offenem Kreislauf eine unabhingige Nutzturbine. Dies 
gestattet eine gréBere Mandovrierfihigkeit und eine bessere Einstellung der 
Propellerdrehzahl, ohne dabei die Kompressorengruppe zu beeinflussen, die - 
sich bei einer optimalen Drehzahl von selbst einstellen wird. Diese Anordnung ~ 
vergroBert jedoch die Gefahr des selbstangefachten Pumpens, sobald die 
Kompressionsarbeit von der ND-Turbine geleistet wird. Wenn die Last der 
HD-Turbine (Nutzturbine) plotzlich vergroBert wird, erleidet die ND-Turbine 
eine vortibergehende Leistungsverminderung, so daB die Kompressoren weniger 
Luft lefern als fiir die erhohte Leistung notwendig ware. 

Hine andere Schwierigkeit, die dem offenen Kreislauf mit Zwischenerhitzung 
innewohnt, besteht in der Regulierung der beiden hintereinander geschalteten 
Brennkammern. 

Der obigen Besprechung des offenen Kreislaufes liegt eine Zweiwellen- 
Anlage mit Temperaturregulierung zu Grunde. Man kann auch im offenen 
Kreislauf die Mengenregulierung anwenden, indem man den sekiindlichen 
Durchsatz durch die Nutzturbine passend veraindert; dies kann entweder mit 
einem Auspuffventil nach dem Kompressor oder mit einer BypaBregulierung 
der Nutzturbine bewerkstelligt werden [13]. 

Im geschlossenen Kreislauf ist es dagegen nicht unbedingt notwendig, 
Zwischenerhitzung anzuwenden, weil der Luftdurchsatz dieser Anlagen an 
sich kleiner ist. Die Gefahr des aerodynamisch angefachten Pumpens ist ver- 
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mindert, weil die Stro6mungszustinde bei allen Lasten sozusagen gleich bleiben. 
(Siehe Abs. 3.4.) Die Nutzleistung wird am vorteilhaftesten von der ND-Tur- 
bine bezogen. Der geschlossene Kreislauf besitzt somit den Vorteil einer stabilen 
Kompressorengruppe, die nur ganz schwach durch plotzliche Nutzlastaénde- 
rungen der ND-Turbine beeinfluBt wird. 

Ks ist interessant festzustellen, dal} die thermodynamischen Verluste im 
geschlossenen Kreislauf bei Teillast sogar etwas abnehmen; das Gegenteil ist 
der Fall in einer Dampfanlage, wo es eine Erhdhung derselben gibt. Dieser 
Verlustriickgang im geschlossenen Kreislauf ist durch die groBere Wirksamkeit 
des Warmeaustauschers und der Kiihler bei Teillast bewerkstelligt. Diese 
verursachen eine kleinere Kompressoreintrittstemperatur und, da die Eintritts- 
temperatur der HD-Turbine konstant bleibt, wird nach Carnot der Wirkungs- 
grad ein wenig erhoht. 

Die folgende Zusammenstellung gibt einen verhaltnismafigen Vergleich 
einer Gas- und einer Dampfturbinenanlage bei Voll- und 12/,-Last. Hierin 
bedeutet 100° den Warmeinhalt des Brenndles. Der ideale Wirkungsgrad 
wird als der Wirkungsgrad eines idealen umkehrbaren Kreislaufes definiert 
(100% Rekuperatorwirksamkeit, 100°4 innerer Wirkungsgrad, keine Druck- 


Gas-Trubine Dampf 
Vollast 1/,-Last Vollast 1/,-Last 
Brennol 100 100 100 100 
Idealer Wirkungsgrad (1) 62 63 40 40 
Thermoverluste (100 — 7) 38 37 60 60 
Mech. Verluste 2(max.) 10 0,5 4 
Andere Verluste 30 31 14,5 20 
Nutzleistung 30 22 25 16 


abfille in Leitungen). Fiir den geschlossenen Gasturbinenkreislauf sind obere 
bzw. untere Temperaturen von 650°C bzw. 20°C, mit einem Druckverhaltnis 
von 4 angenommen worden. Die Dampfanlage besitzt eine obere Temperatur 
von 450°C, 3-stufige regenerative Vorwirmung, einen Dampfdruck von 
26 kg/em?, und einen Kondensatordruck von 0,1 ata. 


6.3. Beschreibung der Regulierung 


Es gibt viele Méglichkeiten fiir die Regulierung einer Gasturbinenanlage. 
Fiir Man6vrierzwecke und fiir unerwartete Lastinderung kann die ND-Turbine 
iiberbriickt werden. Dies gibt ein sofort wirkendes Mittel in die Hand, um die 
Last zu reduzieren und anschlieBend zu erhdhen. Es wird im allgemeinen das 
BypaBventil der ND-Turbine mit dessen EinlaBventil so verbunden, daf ein 
angenihert konstanter Druckabfall in der HD-Turbine erhalten bleibt. Da der 
Luftdurchsatz konstant bleibt, kann dieses Vorgehen so oft und so rasch als 
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erwunscht durchgefiihrt werden. Der Teillastwirkungsgrad einer solehen Ein- 
richtung ist jedoch wegen dem Drosselvorgang im Bypabventil gering. Es 
wird eventuell nétig sein, in ganz extremen Fiillen einen Bypa®kiihler einzu- 
bauen, um eine Uberhitzung der Rekuperatorrohre zu vermeiden. 

Die Druckregulierung wird nur dort angewendet, wo voraussehbare Ande- 
rungen der Schiffsgeschwindigkeit vorzunehmen sind; d.h. das Druckniveau 
wird dadurch geandert, dafi man eine Anderung der Durchsatzmenge (d.h. 
Luftinhalt) vornimmt. 

Die Last kann vermindert werden, indem man ein Auspuffventil auf der 
HD-Seite der Anlage, zwischen HD-Kompressor und Rekuperator betitigt, 
was eine Verminderung der arbeitenden Stoffmenge mit zugehériger Druck- 
abnahme zur Folge hat. 

Um die Nutzleistung zu erhohen, wird der Druck mittels der Zusatzkom- 
pressoren erhoht, oder falls es sich um eine rasch erwiinschte Druckerhéhung 
handelt, mittels dem Luftspeicher. Fiir langsame Lastainderungen und fiir 
Kompensation der Undichtheitsverluste speisen die Zusatzkompressoren in 
die ND-Seite des Systems ein, zwischen Rekuperator und Vorkiihler. Die 
Kompressionswirme wird somit durch die Vorkthler entzogen. 

Raschen Anderungen werden so begegnet, da8 man aus dem Luftspeicher in 
die HD-Seite des Systems, zwischen H D-Kompressor und Rekuperator, einspeist; 
dies ergibt eine anfanglich positive Lasterh6hung. Wenn man auf der ND-Seite 
des Systems die Luft zufiihren wiirde, kime ein anfinglich negativer EinfluB 
zum Vorschein, weil der Austrittsdruck der ND-Turbine dadurch erhéht wiirde 
und ferner die Kompressorwirkung vortibergehend verschlechtert wiirde. 

Bei der Behandlung des Teillastzustandes mu8 das Problem beziiglich kon- 
stanter und variabler Geschwindigkeit untersucht werden. Das Mandovrieren 
wird durch einen Verstellpropeller vereinfacht, aber dort wo es sich um gr6Bere 
Geschwindigkeitsinderungen handelt (beispielsweise wenn schlechtem Wetter 
begegnet wird) bieten die Méglichkeiten konstanter Drehzahl oder konstanter 
Stellung nicht die giinstigste Losung ftir alle Leistungen. Es existiert ein 
optimaler Zusammenhang zwischen Schraubenstellung und Wellendrehzahl; 
es ist aber schwierig, dieses Optimum wegen der vielen auftretenden Variablen 
vorauszuberechnen; z.B. Verschmutzung des Schiffsrumpfes, Windstairke und 
Meereszustand. Die Propellerverstellung kann von der Kommandobriicke, 
vom Maschinenraum aus, oder an der Welle direkt vorgenommen werden. Die 
Verstellung von der Briicke aus eignet sich besonders gut fiir Manévrierzwecke, 
speziell im Notfall. 

Die endgiiltige Entscheidung ob konstante oder veranderliche Drehzahlen 
bentitzt werden, hingt von den Propeller- und Turbinen-Charakteristiken ab. 
Die Kurven in Abb. 2 (die nicht von einem C-3-Frachtschiff stammen) scheinen 
darauf hinzuweisen, da fiir eime Geschwindigkeitsveranderung von 18 auf 
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10 Knoten (entsprechend einer Leistungsanderung auf !/.-Last), bei Nenn- 
steigung (P/D=1) eine Leistungsinderung von 1920 WPS (236 U./m) auf 
370 WPS (137 U./m) stattfindet. Andererseits, wenn man die Anderung bei 
konstanter Geschwindigkeit und variabler Steigung (von P/D=1 auf P/D= 
0,53 ca.) vornimmt, geht die Wellenleistung von 1920 WPS auf 450 WPS 
zurtick; dies entspricht eimer Mehrleistung von 80 WPS. Die prozentuelle 
Mehrleistung betraigt also 21,6°% (80/370) gegentiber konstanter Drehzahl. 

Unter der Annahme, dafi der innere Wirkungsgrad der ND-Turbine bei 
1/.-Last auf 75—80% des Vollastwertes zuriickgeht (einverstanden, da® der 
Berechnungspunkt mit dem optimalen Wirkungsgrad tibereinstimmt), so zeigt 
sich, daf} alles in allem die Regulierung mit Propellerverstellung gleich gut 
sein kann, wie die Regulierung mit variabler Drehzahl. Es gibt jedoch, wie 
oben erwahnt, eine giinstige Losung, welche den besten Gesamtwirkungsgrad 
ergibt; die endgiiltige Wahl wird hauptsichlich von den Propellercharakte- 
ristiken abhingen. 

Ks ist deshalb vorsichtiger, bei den Teillastbetrachtungen auch fiir groBe 
Geschwindigkeitsanderungen eine Nennsteigung beizubehalten; dadurch k6n- 
nen kleinere Geschwindigkeitsinderungen mittels Verstellung des Propellers 
(siehe Abs. 1.4.) wirksamer vorgenommen werden. Dies ist ein zusatzlicher 
Vorteil des Verstellpropellers, weil es somit mdglich ist, den kritischen Dreh- 
zahlbereich mit einer kleineren Steigungsverstellung zu vermeiden. 

Es scheint vielleicht, daB die hier verwendete Steuerung mittels variabler 
Drehzahl die in friiheren Abschnitten angenommenen Prinzipien widerlegt, 
weil dort die Behandlung vom Standpunkt einer konstanten Geschwindigkeit 
aus vorgenommen witirde. Ein vorsichtiges Vorgehen ist fiir Marinezwecke 
vorlaufig eher angezeigt, und man wird vorerst den Verstellpropeller eher 
wegen seiner Wendefahigkeit beniitzen. Falls die Betriebserfahrungen zeigen, 
da® eine Regulierung mittels konstanter Drehzahl vorzuziehen ist, so wird 
die ganze Anlage vereinfacht. 

Im allgemeinen gilt das Propellergesetz ziemlich genau fiir Frachtschiffe 
(Leistung proportional Schiffsgeschwindigkeit hoch drei); ftir genaue Betrach- 
tungen sollen jedoch genauere Charakteristiken (wie in Abb. 1 gezeigt) heran- 
gezogen werden. 


6.4. Anderung vom Beharrungszustand bei Vollast auf den Beharrungszustand 
bei 1/,-Last (oder umgekehrt), entsprechend einer 50°(igen Schiffsgeschwindig- 
keitsanderung (Propellergesetz) 


1. Annahmen 


a) Alle Temperaturen bleiben ungefahr gleich [4]; d.h. nur die Druck- 
regulierung wird beniitzt. 
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b) Der Propeller wird in der Nennlage (P/D=1) gehalten. Die Drehzahl 
der ND-Turbine ergibt sich aus den Schiffscharakteristiken in Abb. 1. 


c) Die Kreislaufdrucke im Beharrungszustand veraindern sich wie die 
Durchsatzmengen. Als Voraussetzung hierfiir sollten die Kreislaufgeschwindig- 
keiten und die Druckzahlen wie bei Vollast sein; eine Bedingung, welche nicht 
eigentlich erfiillt ist; doch macht die Drehzahlanderung hier nur wenig aus. 
Das Druckverhaltnis bleibt gleich. Der innere Wirkungsgrad der ND-Turbine 
nimmt mit der Drehzahlanderung ab, weil die Einheit fiir gr6Bten Wirkungs- 
grad bei Vollast entworfen wurde. In den Fallen, wo man voraussehen kann, 
daB die Anlage 6fters bei Teillast arbeiten wird, kann die Einheit so entworfen 
werden, daB der Vollastpunkt rechts vom Punkt des maximalen Wirkungs- 
grades (auf der Wirkungsgrad-Lastkurve) liegt. Es wird somit ein gréferer 
Teillastwirkungsgrad erreicht. Im Fall eines Frachtschiffes jedoch, das haupt- 
sichlich bei Vollast faihrt, stimmt der Berechnungspunkt mit dem Punkt des 
maximalen Wirkungsgrades der ND-Turbine itberein. Bei 1/,-Last wird der 
Wirkungsgrad der ND-Turbine, wie friiher angegeben, ungefahr 75% des Voll- 
lastwertes betragcn, in diesem Fall also ca. 67° (0,75-0,90). 


d) Die Drehzahl der Kompressorgruppe, die von der HD-Turbine ange- 
trieben wird, bleibt annahernd konstant, bei allen Lasten. Es wird jedoch eine 
kleinere Drehzahlainderung (ca. 2% bei 4/,-Last) bei Teillast stattfinden, um 
den erhéhten prozentuellen Anteil der mechanischen Verluste auszugleichen. 
(Die mechanischen Verluste bleiben, absolut betrachtet, anndhernd konstant). 


Abb. 23 
Relative Kompressoren- und Turbinencharakteristiken. 
Punkt A = Betriebspunkt. 
Punkt B = Turbinenleistung bei n, mit gleicher G. 


Punkt C = Kompressorenleistung bei n, mit gleicher G. 
Punkt D = Beharrungspunkt bei n, mit gréBerer G. 





G (kg/s) 


e) Die Kompressorengruppe ist stabil. Dies ist aus Abb. 23 ersichtlich, 
welche die relativen Charakteristiken der Kompressoren und Turbinen dar- 
stellt. Es ist klar, daB bei einer Erh6hung der Kompressorendrehzahl von n, auf 
n, den Leistungsbedarf der Kompressoren bei gleichbleibender Menge tber die 
Leistungsabgabe der Turbine hinaus steigt, d.h. Punkt B liegt tiefer als Punkt C. 
Der Kompressor benétigt somit mehr Leistung als vorhanden ist und nimmt 
dieses Mehr in Form von kinetischer Energie von der Welle, was die Wellen- 
drehzahl wieder auf n, zuriickfallen la4Bt. Eine mathematische Analyse dieser 
Selbstregelung liegt schon in der Literatur [14] vor. 
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2. Wirkungen 


Wie aus Abb. 24 ersichtlich ist, verschiebt sich auf der Entropietafel das 
Kreislaufdiagramm nach rechts, d.h. es geht in das Gebiet niedrigeren Druckes 
hinein, wie es die Durchsatzmenge verlangt. Die einzige Anderung, die im 
Diagramm vorkommt, tritt bei der Expansion in der ND-Turbine auf, weil diese 
Expansionslinie eine andere Neigung aufweisen wird, wegen dem veradnderten 





Pas = Pus 

P., ie ug 
Abb. 24. Geschlossener Kreislauf — Abb. 25. Offener Kreislauf — Teillast- 
Dauerdnderung von Vollast auf 1/,-Last. diagramm, welches den Einflu8 von 


Temperaturregelung darstellt. 


mneren Wirkungsgrad. Es ist jedoch zu bemerken, daB nach einer anfanglich 
raschen Anderung (sogenannter Momentaneffekt) sich der UbergangsprozeB 
allmahlich verlangsamt. Wahrend der ersten Periode wird das Gleichgewicht 
des Prozesses auf eine sehr giinstige Weise beeinfluBt, was den Ubergangs- 
prozeB beschleunigt. 

Die Kontrolle des Prozesses ist ganz einfach, weil die Eintrittstemperatur 
der HD-Turbine beinahe konstant bleibt; dies wegen dem stabilisierenden 
EinfluB der aufgespeicherten Energie im Lufterhitzer (groBe Masse). 

Der Gesamtwirkungsgrad der Analge wird nattirlich niedriger sein wegen 
der Abnahme des inneren Wirkungsgrades der ND-Turbine und der Zunahme 
des prozentuellen Anteils der mechanischen Verluste bei Teillast. Die HD- 
Turbine und die Kompressorengruppe werden angendhert die gleiche Drehzahl 
und die gleichen inneren Wirkungsgrade beibehalten; sie werden somit nicht 
zur Abnahme des Gesamtwirkungsgrades der Anlage beitragen. 

Bei einer offenen Kreislaufanlage, welche eher die Temperatur- als die 
Druckregulierung benititzt, stellt sich die Sache etwas anders. Wie in Abb. 25 
gezeigt, nehmen sowohl das Druckverhaltnis als auch die Eintrittstemperatur 
der HD-Turbine ab, was eine viel gr6Bere Abnahme des Gesamtwirkungsgrades 
verursacht als im Falle des geschlossenen Kreislaufes (Carnot). Ferner ist es 
schwieriger, tm Falle des offenen Kreislaufes eme konstante Eintrittstempe- 
ratur in der HD-Turbine zu erzielen, weil eine kleine Veranderung der Brenndol- 
menge eine groBbe Temperaturanderung nach sich zieht. 
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3. Hlementaure Darstellung des Luftzufuhr- und Abblaseprozesses 


Wie in Abs. 6.3. dargelegt, wird die Luft aus dem Luftspeicher in den 
geschlossenen Kreislauf gerade nach dem HD-Kompressor eingefiihrt. Der 
Zufuhrraum (V in Abb. 26) besteht aus dem Rekuperator, dem Lufterhitzer 
und den dazugehG6rigen Leitungen. Die Luft tritt bei 1 ein und geht bei 2 weg. 
Es wird angenommen, dal: 


a) Die Temperatur bei 2 konstant bleibt, weil, wie friiher erwihnt, die 
groBe Masse des Lufterhitzers einen stabilisierenden EinfluB auf die Temperatur 
hat. 


b) Der Druck am Austritt der ND-Turbine anfanglich verhaltnismabig 
konstant bleibt; man kann somit den Luftdurchsatz als angendhert propor- 
tional dem Druck bei Turbineneintritt setzen. Es ist deshalb: 


G, = G, p| Po 
wo 
G, = Durchsatzmenge bei 2 
G, = Durchsatzmenge im Beharrungszustand vor der Anderung (¢=0) 
p = Ortlicher Druck im Volumen V zur Zeit ¢ 
p, = Ortlicher Druck im Volumen V zur Zeit t=0, am Anfang der Luftzufuhr. 


c) Der MischungsprozeB in V verlaufe isothermisch. 


Wenn G, die Durchsatzmenge beim Eintritt in das Volumen V darstellt, so 
lautet die Beharrungsbedingung vor der Luftzufuhr 


CnC aor 


Da die Mischung hauptsachlich isothermisch verlauft, so folgt aus dem 
Gasgesetz, dah 


Gs = Gr, p/P. 


Fiir die weiteren Berechnungen wird angenommen, dal} die anfangliche 
G-Anderung gemaf einem linearen Gesetz verlauft; d.h. 


G, = G,(ltet/t,) 


wo e eine dimensionslose Konstante ist, welche die relative Raschheit der 
Durchsatzmengenanderung darstellt. 

Das positive Zeichen bedeutet, daB Luft zugefiihrt wird, wahrenddem das 
negative Zeichen auf cine Durchsatzverminderung (Luftaustritt durch die 
Auspuffventile) hindeutet. t, ist die Zeit, die nétig ware, um das Volumen V 
zu fillen, mit einer Luftzufuhr G,. 
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Man kann den EinfluB dieser linearen Verainderung von G auf den Druck p 
aus folgender Kontinuitatsgleichung ermitteln: 


(G',—G,)dt = Vdp 
G,(l+et/t,) di—G,p/p,dt = Vdp 
Division durch G,/p, liefert 
Po(l +et/t,)dt—pdt = V (p,/G,)dp 


Die GroBe Vp,/G, stellt die oben erwahnte Zeit t, dar. Wenn man das 
dimensionslose Druck- oder Dichteverhaltnis z 


Ula P/ Po = P/Po 


in obige Gleichung einsetzt, so folgt 


d 
ya, tral tetlt, 


mit der Losung: 


n= lte(e“4—1+¢/é,) 





Abb. 26. Zeitliche Druckveranderung bei Zufuhr oder Abfuhr von Luft. 
Dimensionslose Darstellung 


Die Loésung dieser Gleichung ist in Abb. 26 graphisch dargestellt. Die ver- 
zogernde Wirkung des Volumens V auf die Druckerhéhung ist somit klar 
ersichtlich. Wie Abb. 26 zeigt, wird eine gegebene Druckerhéhung um so 
rascher erzielt, je kleiner der ¢,-Wert ist. Kleine t;,-Werte sind mit kleinen Wer- 
ten des Verhaltnisses V/G, verkniipft. (Je kleiner die Anlage desto kleiner das 
Verhaltnis V/G,.) Je kleiner V fiir einen gegebenen Luftdurchsatz, desto rascher 
konnen die Manovriervorginge durchgefiihrt werden. 
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In Wirklichkeit ist der Luftzufuhrprozef natirlich viel komplizierter als 
hier angenommen wurde; dies weil u.a. Str6mungswiderstainde innerhalb des 
Raumes JV, in der Robrleitung, im Rekuperator und im Lufterhitzer entstehen. 
AuBerdem ist die Temperatur nicht konstant (jedoch nur schwach veriander- 
lich); ferner 4ndert sich der Gegendruck der Turbine. Diese Einfliisse konnten 
mittels verwickelterer Funktionen fiir G, und G, beriicksichtigt werden, was 
sich aber hier ertibngt, in Anbetracht der Unsicherheit der Annahmen. 


6.5. Voriibergehende Anderung yon Vollast auf 1/,-Last (oder umgekehrt) 
fir Manovrierzwecke 


1. Annahmen 


a) Die Durchsatzmenge bleibt angenahert konstant, wihrenddem der Luft- 
inhalt genau konstant bleibt. 


b) Wie frither erwahnt, sind das BypaBventil und das ND-Turbinenventil 
miteinander gekuppelt, so daf8 das Druckgefalle der HD-Turbine angenihert 
den gleichen Wert wie bei Vollast beibehalt. In Wirklichkeit, wie in Abb. 27 
gezeigt, wird das Druckgefalle der HD-Turbine anfanglich etwas erhoht wegen 
der Abnahme des ,,Gesamtwiderstandes“‘, sobald das BypaBventil gedffnet 
wird. 


c) Die Eintrittstemperatur der HD-Turbine bleibt konstant. Die Austritts-- 
temperatur nach der ND-Turbine liegt viel hdher als bei Vollast, weil der 
Drosselvorgang im BypaBventil praktisch bei konstanter Temperatur statt- 
findet; die endgiiltige Mischungstemperatur liegt ca. 90°C hoher als die Aus- 
trittstemperatur der ND-Turbine bei Vollast. 


d) Die Wirksamkeit des Warmeaustauschers bleibt ungefahr gleich wie bei 
Vollast. Es liegt deshalb die Eintrittstemperatur zum Vorktihler ungefahr 
30°C hoher als bei Vollast. Diese Zunahme kann gréBtenteils in den Vor- und 
Zwischenkiihlern bewiltigt werden (Zunahme der Austrittstemperatur des 
Kihlwassers). 


2. Vorgdnge 


Dieser Fall ist in Abb. 27 gezeigt; da nur ein kleiner Anteil der Gesamt- 
strémung in der ND-Turbine ausgeniitzt wird, ist es klar, daf der Gesamt- 
wirkungsgrad verhaltnismaBig schlecht sein wird. Dieser Vorgang kann jedoch 
so oft und so rasch als erwiinscht durchgefiihrt werden, was vom Standpunkt 
der Manovrierfahigkeit ideal erscheint. 
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Nach der Offnung des BypaBventils nimmt der ,,Gesamtwiderstand“ der 
in Serie geschalteten HD- und ND-Turbinen und der dazu parallel geschalteten 
BypaBleitungen ab. Diese Abnahme kann beim Entwurf beriicksichtigt werden; 


P (ata) 





G (kg/s) 
Abb. 27. Geschlossener Kreislauf — Abb. 28. Relative Turbinen- und Kom- 
Manévneren mit dem BypaB- und pressorenkennkurven. Diese stellen den 
dem ND-Turbinenventil. KinfluB des BypaBventils auf den Druck dar. 


sollte sie aber trotzdem auftreten, so wird der Druckabfall der HD-Turbine 
zunehmen und derjenige der ND-Turbine abnehmen (siehe Abb. 27). Dies ist am 
besten aus Abb. 28 ersichtlich, die angenaherte Turbinen- und Kompressoren- 
kennkurven darstellt. Die Offnung des BypaBventils und die damit verbundene 
anfangliche Abnahme des ,,Gesamtwiderstandes“ hat eine Erniedrigung der 
Kennlinie der ND-Turbine zur Folge; anders gesagt, der Druckabfall in der 
ND-Turbine wird kleiner (DE ist kleiner als 46). Gleichzeitig erhoht sich der 
Druckabfall in der HD-Turbine (#'F ist gréBer als BC). Es ist zu bemerken, 
dafB dies eine Momentanwirkung ist. Es ist méglich, daB nach einer ktirzeren 
Periode die Kompressorenkennhnie in Abb. 28 hoher zu hegen kommt, was 
eventuell in einer niedrigeren endgiiltigen Austrittstemperatur der ND-Turbine 
zum Ausdruck kommen wird. 

Da der Hauptverwendungszweck des Bypabventils in der damit verbun- 
denen Manovrierfahigkeit liegt, kann man diesen Vorgang, je nach den vor- 
hegenden Verhiltnissen mit einer Verinderung der Propellersteigung kuppeln. 
Fiir alle plotzlichen Anderungen der Schiffsgeschwindigkeit wird man sogar 
allgemein BypaBventilsteuerung und Steigungsverinderung zusammen ver- 
wenden; jedenfalls anfanglich, weil dieser Man6vriervorgang die rascheste 
Methode darstellt, um die Schiffsgeschwindigkeit zu verandern. 

Diese einfache und augenblickliche Manévrierfaihigkeit (Ab- und Zunahme 
der Last) kann im offenen KreisprozeB nicht erzielt werden. Man kann natiirlich 
im offenen KreisprozeB die Last auf aihnliche Art erniedrigen (Bypafiventil 
der HD-Turbine); dies wiirde jedoch 3—4 Minuten beanspruchen, um wieder 
Vollast zu erreichen [15]. 
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Es kann im offenen Kreislauf ferner vorkommen, da die Rotortemperatur 
der HD-Turbine héher zu hegen kommt als diejenige der Durchsatzmenge, 
was eine Warmeabgabe des Rotors an das durchstrémende Gas zur Folge 
haben wiirde. Es kénnte deshalb eine Temperaturschwingung auftreten, bevor 
der Beharrungszustand erreicht wird. 


6.6. Plotzliche unerwartete Lasterhéhung von !/,- auf Vollast 


Falls die Anlage schon mittels dem BypaBventil der ND-Turbine mit dem 
maximalen Luftinhalt des Kreislaufes betrieben wird, geniigt es, das Bypab- 
ventil zu schlieben und das ND-Turbinenventil zu 6ffnen, wie im letzten 
Abschnitt angegeben. 

Die andere Moglichkeit liegt vor, wenn das Druckniveau der Anlage niedrig 
hegt; in diesem Fall wird es notwendig sein, den Luftspeicher und die Zusatz- 
kompressoren fir die Aufladung zu verwenden. Wie im Abschnitt 4.13. 
erwahnt wurde, enthalt der Luftspeicher nur die Halfte des Vollastluftinhaltes 
des Kreislaufes; deshalb werden die Zusatzkompressoren benotigt, um auf 
Vollast zu kommen. Man konnte natiirlich, wenn erwiinscht, den Luftspeicher 
gréBer gestalten, weil ja geniigend Raum zur Verfiigung steht (siehe Abb. 22). 
Im allgemeinen, wo Man6vriervorgainge vorauszusehen sind, wie in den Hafen 
usw., wird die Anlage teilweise mittels dem BypaBventil der ND-Turbine 
gesteuert. 

Die notige Zeit, um von !/,- auf Vollast heraufzufahren, hangt vom Speicher- 
inhalt ab. Wenn ein geniigend groBer Luftspeicher gewahlt wird, kann man 
mit dem geschlossenen Kreislauf genau so rasch hochfahren, wie im offenen 
Kreislauf; d.h. in weniger als 3 bis 4 Minuten, was mehr als ausreichend fiir 
die Schiffsbeschleunigung ist. 

In diesem speziellen Fall jedoch, wo der Luftspeicher nur die Halfte der 
benétigten Vollastluftmenge speichert, wird eine Zeit von ca. 15 Minuten 
beansprucht, um von !/,- auf Vollast aufzufahren. 


6.7. Von Vollast riickwarts auf Vollast vorwarts 


Dieser Vorgang kann mittels dem ND-TurbinenbypaBventil und der Ver- 
stellung des Propellers in einer minimalen Zeit bewerkstelligt werden. 

Zuerst wird die Drehzahl der ND-Turbine um etwa 30° zu erniedrigen 
sein, wegen der Tourenzahlerhéhung infolge des reduzierten widerstehenden 
Drehmoments des Wassers auf die Propellerschaufeln, wenn diese durch die 
Nullage gehen. Wegen der vergréBerten Bremswirkung der Schaufeln in 
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Normallage, ist es vorteilhafter, die Drehzah] zuerst bei Normalstellung der 
Schaufeln zu erniedrigen und dann erst die Steigung zu verandern. 

Im Notfall kann man mit einem Verstellpropeller Vollast riickwarts fahren; 
und zwar in kiirzerer Zeit, als dies mit einem gewohnlichen Propeller gemacht 
werden kann [24]; der Grund liegt darin, das das Drehmoment der rotierenden 
Massen (Turbine, Welle und Propeller) nicht erst auf Null reduziert werden 
muB. Es entsteht ferner keine Zeitverzégerung zwischen Briicke und Maschi- 
nenraum, da der Propeller direkt von der Briicke aus verstellt werden kann. 


6.8. Zusammenfassung 


Es geniigt aus diesen qualitativen Uberlegungen den Schlu8 zu ziehen, daB 
die Betriebssicherheit vor allem im Hinblick auf die Anforderungen des 
Man6vrierens umso groBer ist, je kleiner die Abmessungen der Anlage. Damit 
ist die Richtigkeit unserer Wahl eines geschlossenen Kreislaufes bestatigt, 
besonders in bezug auf die Maschinen. 

Dem Anschein nach wird es wahrscheinlich ftir sehr groBe Leistungen vor- 
teilhafter sein, die Wellenleistung in emer Anzahl kleinerer Einheiten zu erzeu- 
gen, was kleinere Abmessungen mit sich bringen wird (Stabilitat!). Obwohl 
dies die Kosten einer stationaren Anlage erhohen wiirde, besteht im Schiff bau 
die Tendenz, die Leistung in mehrere kleinere Einheiten aufzuteilen. Besonders 
bei der Kriegsmarine, wo die Schiffe hauptsichlich bei niedriger Teillast 
arbeiten, wird dies eine wichtige Uberlegung sein, weil es gr6Beren Wirkungs- 
grad bei Teillast, erhohte Betriebssicherheit und eine strategische Verteilung 
der Maschinenréiume mit sich bringt. 
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